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Kurzfassung
In der vorliegenden Arbeit wurde der Einfluss des Schaufelreihenabstands auf den Wir-
kungsgrad einer subsonischen Axialturbine untersucht. Die Arbeiten umfassten dabei
sowohl numerische Simulationen als auch Messungen an einem Turbinenprüfstand des
Instituts für Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen der RWTH in Aachen. Es wur-
den drei verschiedene Spalte untersucht, die zwischen rund 20%, 50% und 80% der axialen
Gitterbreite variieren. Der mittlere Spalt stellt einen typischen Wert für reale Nieder-
druckturbinen dar. Im Auslegungspunkt ergibt sich der höchste gemessene Wirkungsgrad
für den mittleren axialen Spalt. Der Wirkungsgrad für den kleinen vermessenen Spalt
liegt im Auslegungspunkt leicht darunter, während der lange Axialspalt deutlich abfällt.
Diese Wirkungsgradunterschiede sind abhängig vom Druckverhältnis. Für kleine Wer-
te und große Werte des Druckverhältnisses nähern sich die Wirkungsgrade des kleinen
Spalts denen des mittleren Spalts an. Zweidimensionale instationäre Simulationen, die
keine Seitenwandeffekte beinhalten, bestätigen diese Ergebnisse. Die dreidimensionalen
Simulationen haben einen anderen Trend der Wirkungsgrade ergeben. Hier erzielt der
kurze Axialspalt die höchste Effizienz, während der mittlere Spalt leicht abfällt und der
große Axialabstand deutlich. Als Grund für diese Unterschiede konnte eine veränderte
Vorhersage der Entwicklung der Seitenwandgrenzschichten identifiziert werden. In den
Detailauswertungen wird gezeigt, dass der Hauptunterschied zwischen den Messungen
und der Simulation im Bereich der Nabengrenzschicht auftritt. In Summe wird eine gute
Übereinstimmung zwischen Messungen und Simulationen gezeigt. Die Unterschiede zei-
gen die Grenzen der heutigen numerischen Verfahren auf und werden weiter untersucht
werden.
Es konnte nachgewiesen werden, dass das Potential zur Verbesserung des Wirkungsgra-
des von Axialturbinen durch Anpassung des Axialabstandes gering ist, wenn bereits hoch
optimierte Schaufelprofile verwendet werden. Dennoch kann es lohnenswert sein, dieses
Potential durch Anwendung instationärer Rechenverfahren zu bestimmen und in der
Entwicklung auszunutzen, wenn die Schaufelfestigkeit es zulässt. Dabei ist besonders auf
eine akkurate Vorhersage des Grenzschichtwachstums an der Seitenwand zu achten.
Abstract
Influence of Blade Row Spacing on Aerodynamic Efficiency in an
Axial Turbine
In the present work numerical and experimental investigations have been performed to
determine the effect of a variation of the axial spacing between the blade rows on effi-
ciency of a 1.5 stages axial flow turbine rig. The influence of the blade row spacing has
been analyzed by conducting steady and unsteady RANS simulations as well as detailed
measurements in the cold air turbine test rig of the Institute of Jet Propulsion and Tur-
bomachinery of the RWTH Aachen. While changing the spacing from 20%, 50% to 80%
of the row width the experimental results show a maximum aerodynamic efficency for the
middlesize gap. The level of efficiency variation between different gaps is a weak function
of the pressure ratio and therefore the operating point. This result is confirmed by two di-
mensional unsteady simulations, suppressing friction at the side walls. In contrast, three
dimensional simulations show a slight improvement in efficiency and a favourable spatial
distribution of secondary kinetic energy by reducing the axial gap. The thinner end wall
boundary layer of a reduced axial gap leads to an increased spanwise free stream region
and thus reduced losses for decreased axial spacing. It is shown that the differences to the
experimental results are due to different predictions of end wall boundary layer growth
on the hub side. In summary a very good agreement between experimental results and
numerical analysis is shown, while the remaining differences exhibit the limitations of
todays numerical procedures and are to be further investigated.
The main conclusion for the design of turbine stages is that the efficency potential is
small for already highly optimized profiles, however it should be considered if permitted
by mechanical or other constraints. For that purpose unsteady simulations have to be
utilized and special care has to be taken to correcly predict the boundary layer growth
on the side walls.
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1. Einleitung
1.1. Motivation
Treibende Kraft bei der Weiterentwicklung von technischen Gerätschaften in der Wirt-
schaft ist die Wettbewerbsfähigkeit, die sich nicht nur am Innovationsgrad messen lässt.
Auch das Ausreizen der vorhandenen Technologie stellt einen gewichtigen Faktor dar. Im
Kontext der steigenden Kosten für Primärenergieträger und den immer strengeren Aufla-
gen der Politik bezüglich Emmissionsgrenzwerten ist der spezifische Brennstoffverbrauch
eines Triebwerks eine entscheidende Größe. In Summe gibt aber die Betrachtung der inte-
gralen Kosten einer Technologie den Ausschlag für Wettbewerbsfähigkeit. Das bedeutet,
nur eine Wirkungsgradsteigerung, die nicht an anderer Stelle mit hohem Entwicklungs-
aufwand oder beispielsweise hohem Bauteilgewicht überkompensiert wird, lohnt sich.
Für die Wirkungsgrade in Axialturbinen gilt, dass bereits Stand 2011 ein so hohes Maß an
Wirkungsgradpotentialen ausgeschöpft ist, um nur noch minimale weitere Verbesserun-
gen zu ermöglichen. So liegt der aerodynamische Wirkungsgrad von modernen Nieder-
druckturbinen im Bereich von 95%. Eine weitere Reduktion der Verluste um beachtliche
10% hätte demnach nur noch eine Verbesserung auf 95,5% zur Folge. Im Vergleich zu den
übrigen Turbokomponenten des Triebwerks besitzt trotz alledem die Niederdruckturbine
(NDT) den größten Einfluss auf den spezifischen Treibstoffverbrauch. Eine Verbesserung
des NDT-Wirkungsgrades um 1% korreliert mit ≈0,96% Treibstoffersparnis [221]. Dies
liegt an der Bauweise moderner Triebwerke mit hohen Bypass-Verhältnissen, in denen
nahezu der gesamte Schub über den Fan erzeugt wird, dessen Antriebsleistung die NDT
liefert.
Der Axialspalt zwischen den Schaufelreihen stellt einen Designparameter dar, der das
Potential hat, zu einer gesteigerten Effizienz oder zumindest geringerer Baulänge und
damit weniger Gewicht zu führen. Für eine Auslegung der optimalen Turbine sollte dem-
nach dieses Potential bekannt sein. Aus vorangegangenen Untersuchungen ergibt sich ein
recht uneinheitliches Bild über den Einfluss des Axialspalts auf den Wirkungsgrad, der
in dieser Arbeit umfassend untersucht wird.
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1. Einleitung
Die aktuelle Praxis bei der Auslegung von Turbinen für Luftfahrtantriebe oder zur
Energieversorgung umfasst neben der Erfahrung des auslegenden Ingenieurs stationäre
Stufenrechnungen mittels numerischer Lösung der Reynolds-gemittelten dreidimensiona-
len Navier-Stokes-Gleichungen. In diesen ist die Interaktion benachbarter Schaufelreihen
nicht, oder nur mittels Korrelationen enthalten. Der Einfluss des Axialabstands ist damit
potentiell nicht korrekt zu erfassen. Schon in den 90er Jahren des letzten Jahrhunderts
etablierte sich die Erforschung der Interaktion der Schaufelreihen dank neuartiger Re-
chenverfahren. Allerdings stellt sich seitdem immer die Frage nach dem realen Nutzen
für den Auslegungsprozess. Wisler [221] und Greitzer et al. [67] stellten die Frage, ob
nicht auch ohne genaue Kenntnis der Schaufelreiheninteraktion effiziente Maschinen ge-
baut werden können und ob nicht Herstellungs- und Wartungskosten viel entscheidendere
Faktoren für die integralen Kosten der Technologie sind.
Zum einen hat sich aber durch die in der Vergangenheit angestiegenen Energiekosten die
Gewichtung des Brennstoffverbrauchs verschoben. So geht Wisler in seiner Argumenta-
tion im Jahr 1998 von 0,7$/Gallone Kerosin aus, während Stand November 2011 fast
3$/Gallone bezahlt werden müssen [83]. Zum anderen ist durch die gesteigerte Rechen-
leistung und die Qualität der numerischen Simulationen eine deutlich einfachere Ein-
beziehung der Schaufelreiheninteraktion in den Auslegungsprozess möglich. Aus dieser
Ausgangslage erwächst die Motivation, das Potential der Schaufelreiheninteraktion bei
Veränderung des Axialabstands mit aktuellen Rechenverfahren und zeitgemäßer Mess-
technik zu erfassen. Die gewonnenen Erkenntnisse können dann in der Auslegung von
neuen Axialturbinen berücksichtigt werden.
Die richtige Wahl der Zielgrößen bei einer Bewertung der Auswirkungen bei verändertem
Axialspalt ist ein weiterer wichtiger Punkt. So weist Baskharone [9] darauf hin, dass mit
größerem Axialspalt die Verluste durch Reibung an den Seitenwänden des Turbinenka-
nals zunehmen, aber auch an der Außenhülle des Triebwerks, dessen Gesamtlänge ebenso
ansteigt.
1.2. Wissenschaftliche Zielsetzung
Als Versuchsträger diente die mit neuer Beschaufelung ausgestattete anderthalbstufige
Kaltluftturbine des Instituts für Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen der RWTH
Aachen. Der Prüfstand wurde im Rahmen dieses Forschungsvorhabens umfassend umge-
rüstet. Ringe variabler Dicke ermöglichen dabei die Einstellung des Abstands zwischen
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Tabelle 1.1.: Untersuchte Spaltkonfigurationen als Absolutwerte und bezogen auf die
axiale Breite von Leitrad 1 und Laufrad
Spalt A Spalt B Spalt C
δax 8mm 19mm 30mm
δax,rel,Le1 0,21 0,50 0,79
δax,rel,La 0,22 0,54 0,85
den drei Schaufelreihen, während umfassende Verbesserungen an der applizierten Mess-
technik kleinste Wirkungsgraddifferenzen messbar machen. Die Beschaufelung entspricht
einer typischen Niederdruckturbinenbeschaufelung mit einer verringerten Schaufelhöhe,
die durch die Leistung des Luftversorgungsverdichters des Instituts limitiert ist. Um den
Aufwand zu begrenzen, wurde im Vorfeld der Versuche die Messmatrix auf drei ver-
schiedene Spaltweiten eingeschränkt. Diese sind in Tabelle 1.1 angegeben. Der mittlere
Spalt B stellt dabei eine typische Spaltweite in Niederdruckturbinen dar, während das
minimale Spaltmaß A durch die Messtechnik vorgegeben ist. Ein Schnittbild des Ver-
suchsträgers ist in Abbildung 1.1 gezeigt. Die Spalte werden symmetrisch entsprechend
δ = δ1 = δ2 variiert, das bedeutet, die Spaltweite vor und hinter dem Rotor ist in
jeder Kofiguration identisch. Da die Laufschaufel verwunden ist, wird hier aus Grün-
den der Konsistenz der Axialspalt im Mittelschnitt von Hinterkante zur Vorderkante
definiert. Ziel ist es, die physikalischen Effekte, die den Wirkungsgrad beeinflussen, zu
identifizieren und zu bewerten. Dabei wurde von vornherein eine enge Verzahnung von
numerischen Simulationen und Messungen am Versuchsträger angestrebt. Beide Verfah-
ren haben prinzipbedingt Stärken und Schwächen, die es zu kombinieren gilt. So ist die
räumliche Auflösung der Messtechnik begrenzt, in der Simulation dagegen jeder Punkt
im dreidimensionalen Strömungsfeld beschrieben. Auf der anderen Seite kann die Simu-
lation aufgrund der zugrunde liegenden Modelle und Vereinfachungen immer nur einen
Anhaltswert für das Strömungsfeld liefern, während die Messung im Rahmen ihrer Mes-
sunsicherheit exakt ist.
Der verwendete Strömungslöser TRACE ist vom Institut für Antriebstechnik des Deut-
schen Zentrums für Luft- und Raumfahrt für die Anfertigung dieser Arbeit zu Verfügung
gestellt worden. Da in der späteren industriellen Auslegungspraxis die Simulationen eine
dominante Rolle spielen, wird vor diesem Hintergrund auch die Frage geklärt, inwieweit
sich das verwendete numerische Verfahren als tauglich für die Vorhersage von Strömungs-
bild und Verlusten erweist.
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δ1 δ2
Messebene
Eintritt ME0
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Austritt ME4
Zuströmung
RotorStator 1 Stator 2
Gehäusering
Abbildung 1.1.: Schnittdarstellung des Turbinenprüftstands mit veränderlichem Schau-
felreihenabstand
1.3. Aufbau der Arbeit
Die zu Beginn der Arbeit in Kapitel 2 beschriebenen Theorien und Modellvorstellungen,
die größtenteils in der Literatur zu finden sind, sollen das Gerüst für diese Abhand-
lung bieten. Gegensätze und Gemeinsamkeiten werden herausgestellt und im weiteren
Verlauf der vorliegenden Arbeit mit den erzielten Ergebnissen verglichen und bewertet.
Es kommt aufgrund unterschiedlicher Abstraktionsgrade und Voraussetzungen zu abwei-
chenden Feststellungen, deren Interpretation ein vertieftes Verständnis der Aerodynamik
der Turbine ermöglicht. Eine Beschreibung des Versuchsträgers folgt, um dem Leser die
Möglichkeit zu geben, Geometrie, Betriebsbereiche und Kennzahlen des Prüfstands be-
werten zu können. Die Beschreibung der verwendeten numerischen Verfahren und der
applizierten Messtechnik ist bewusst kompakt gehalten, da die Verfahren in der Lite-
ratur bereits weitestgehend beschrieben sind. Eine Bewertung des Rechenaufwands für
Grobstrukturmodelle erfolgt, um zu zeigen, dass es zu der Verwendung von Reynolds
Averaged Navier-Stokes (RANS) Simulationen zum jetzigen Zeitpunkt bei der Untersu-
chung von Schaufelreiheninteraktion keine realistische Alternative gibt.
Ausgehend von zweidimensionalen numerischen Untersuchungen wird das Potential der
Axialspaltsvariation ohne den zusätzlichen Einfluss von Seitenwandeffekten untersucht
und gezeigt, dass die Theorien zum Nachlaufrückgewinn nur marginal zumWirkungsgrad
beitragen. Die Auswertung der Messungen mittels Kennfeldern zeigt ein Optimum für
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den Wirkungsgrad, der von den folgenden dreidimensionalen Simulationen nicht exakt
reproduziert wird. Eine Untersuchung der Simulationsergebnisse klärt die dominanten
Verlustmechanismen der Numerik. In den Detailauswertungen wird gezeigt, dass der
Hauptunterschied zwischen den Messungen und der Simulation im Bereich der Nabe
auftritt, in dem auch die Ursache für die Wirkungsgraddifferenz zwischen den verschie-
denen Axialspalten liegt.
Die gewonnenen Erkenntnisse können sowohl bei der Konzeption von experimentellen
Folgeprojekten zur Turbinenaerodynamik als auch bei der Auslegung von Axialturbinen
verwendet werden. Es bleibt festzustellen, dass die gefundenen Effekte sensitiv mit der
genauen Geometrie der Stufe verknüpft sind, weswegen auf die Ableitung von allgemein-
gültigen Gestaltungsrichtlinien verzichtet werden muss.
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2. Physikalische Grundlagen und Stand
der Forschung
2.1. Kriterien zur Bestimmung des Axialabstands
2.1.1. Aerodynamik und Strukturmechanik
In der Literatur findet sich eine Reihe von Empfehlungen zur Wahl des Axialabstands
zwischen benachbarten Schaufelreihen für Turbinen. Aufgrund des Alters der meisten
Standardwerke zur Auslegung von Turbomaschinen basieren deren Aussagen in der Re-
gel auf empirischen Beobachtungen [200], [26], [9]. Außerdem wird die Strukturmechanik
gegenüber der Aerodynamik als wichtiger angesehen. Diese Herangehensweise erscheint
sinnvoll, wenn man sich in Erinnerung ruft, dass die Haltbarkeit einer Maschine im
Rahmen ihrer anvisierten Lebensdauer absoluten Vorrang hat. Die begrenzten Möglich-
keiten, beispielsweise dynamisch hochbelastete Rotorschaufeln mittels Fluid-Struktur-
Interaktion zu berechnen [195], erhöhten diese Priorität nochmals. Heutzutage hat die
computergestützte Auslegung von Turbomaschinenkomponenten viele neue Freiheiten
für den Designer geschaffen, die auch in der Praxis zum Einsatz kommen. Seitenwand-
konturen in Turbinen oder Casing-Treatments an Verdichtern beispielsweise sind ohne
computergestützte Auslegung nur schwer vorstellbar. Trotz alledem bleibt auch gera-
de unter dem Gesichtspunkt der immer kleiner werdenden Wirkungsgradverbesserungen
an den bereits aerodynamisch hochgradig optimierten Turbomaschinen die Strukturme-
chanik die bestimmende Randbedingung. Eine weitere Randbedingung, die den mecha-
nischen Einflüssen zuzuordnen ist, ist die Axialdehnung des Rotors im Betrieb. Durch
diese ist die minimale Größe des ungedeckten Axialspalts zwischen den Schaufelreihen
nach unten begrenzt. Auch ist die freie Länge der Schaufelplattform vor und hinter der
Schaufel ein Einflussparameter für den Einzug von Heißgas in den Spalt zwischen Stator
und Rotor, den es durch Sperrluft zu verhindern gilt.
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Die Untersuchung des Axialabstands mit dem Ziel, die instationären Schaufelanregungs-
kräfte zu minimieren, ist daher auch schon in der Vergangenheit durchgeführt worden.
So zeigte beispielsweise Parker in seinen Arbeiten [137], [138] und [139] analytisch sowie
Dring et al. [35] experimentell die Abhängigkeit der zeitabhängigen Druckverteilungen
vom Schaufelreihenabstand mittels Lösung der Gleichungen aus der Potentialtheorie.
Schwerpunkt lag dabei auf dem Abklingverhalten in Abhängigkeit der Schaufelzahlen und
Drehzahlen. In nachfolgenden Arbeiten wurde auch das Zusammenspiel von Potentialfeld
und Nachläufen aus stromauf liegenden Gittern im Hinblick auf die Schaufelanregung
untersucht. Korakianitis [99, 103, 102] und Grollius [68] konnten in ihren Arbeiten zeigen,
dass es je nach Abströmwinkel des stromauf liegenden Schaufelgitters Bereiche für den
Gitterabstand gibt, in denen die beiden genannten Effekte sich gegenseitig auslöschen
oder addieren. Diese Ergebnisse wurden später auch von Hoyningen-Huene [82] mittels
CFD Rechnungen nochmals bestätigt. Das Wirkprinzip beruht dabei auf der Tatsache,
dass sich das Potentialfeld mit Schallgeschwindigkeit in axialer Richtung ausbreitet und
die Nachläufe in einem Winkel zur axialen Richtung strömen. Zu bemerken ist an dieser
Stelle noch, dass die dynamische Anregung der sogenannten „Forced-Response“ zuzuord-
nen ist. Im Gegensatz dazu findet Schaufelflattern typischerweise bei Frequenzen statt,
die bei Verdichtern eine Größenordnung unterhalb der Schaufelwechselfrequenz liegen,
Brouillet [16]. Bei Niederdruckturbinen ist dieser Frequenzabstand reduziert, die Aussage
bleibt aber weiterhin gültig. Auch neuere Publikationen, von zum Beispiel Seume [179],
legen nahe, dass die Wahl des Axialabstands in stationären Gasturbinen in erster Linie
die mechanische Festigkeit der Rotorschaufeln beeinflusst.
Trotz allem ist für die ganzheitliche Optimierung der Auslegungsaufgabe die Kenntnis der
Auswirkungen eines geänderten Axialabstands auf den Wirkungsgrad notwendig. Erst
dann kann der auslegende Ingenieur sinnvoll zwischen Baulänge, mechanischer Anregung
und Maschinenperformance abwägen.
2.1.2. Korrelationsbasierte Ansätze
Die in der Literatur zu findenden Korrelationen zwischen Schaufelreihenabstand und
Wirkungsgrad sollen hier kurz vorgestellt und verglichen werden. Dejc und Trojanovskij
[26] teilen den Axialspalt in drei Abschnitte auf: Einen gedeckten Spalt mit feststehen-
den Seitenwänden, den sogenannten offenen Spalt mit der Kavität zwischen Rotor und
Stator und den unbeschaufelten Bereich der Rotorplattform. Die gezeigten Korrelationen
gehen dabei auf Versuche von Siemens-Schuckert sowie des BITM zurück. Es wird ein
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Optimum für denWirkungsgrad abhängig vom Axialspalt und der Laufzahl ν = u/cs pro-
gnostiziert. Diese Stufenkennzahl beschreibt das Verhältnis der Umfangsgeschwindigkeit
zu einer hypothetischen Axialgeschwindigkeit, die sich ergibt, wenn das Enthalpiegefälle
isentrop in Geschwindigkeit umgesetzt würde [175]. Die Werte für δopt bezogen auf die
Sehnenlänge des Rotors liegen bei rund 0,25 und sinken mit steigender Laufzahl ν auf
Werte um 0,18. Die Abhängigkeit von der Laufzahl wird dabei nicht erklärt. Als zugrunde
liegende Ursachen werden zum einen die Ausmischverluste der Statornachläufe und zum
anderen die periodisch schwankende Fehlanströmung des nachfolgenden Gitters identi-
fiziert. Kirillov et al. [95] beschreiben in ihrer Analyse der Versuche an verschiedenen
Axialturbinenstufen eine ausgeprägte Abhängigkeit des Wirkungsgradsmaximums über
der Laufzahl von der radialen Verteilung der Instationarität. Ohne genaue Zahlenwerte
zu liefern, werden steigende Wirkungsgrade mit kleinerer Instationarität aufgezeigt.
Traupel [202] hingegen gibt als Optimum für den Axialspalt eine Abschätzung 0,3 <
δ/t < 0,35 an. Dabei ist δ der axiale Abstand und t die Teilung in Umfangsrichtung, was
auf eine Auswahl anhand der Potentialwechselwirkung hindeutet. Dies wird in Kapitel
2.3.1 näher erläutert. Die Restverluste nehmen nach Traupel mit steigendem Axialspalt
linear zu, während für Spaltmaße unter dem genannten Optimum die Potentialwechsel-
wirkung die Verluste ebenso ansteigen lässt.
2.1.3. Axialspalte in bisherigen Maschinen
Es finden sich in verschiedenen bisher gebauten Maschinen Axialspalte, die sich in etwa
mit den Gestaltungsrichtlinien aus Kapitel 2.1.2 decken. Nach Baskharone [9] wird in
der Regel der Spalt zwischen Stator und Rotorschaufel kleiner ausgeführt als der Spalt
zwischen zwei Stufen. Dies ergibt sich aus der Tatsache, dass bei einem Reaktionsgrad
̺h ≈ 0,5 die Umfangsgeschwindigkeit cu hinter dem Rotor klein ist und man somit ver-
sucht, die Stromaufwirkung der nächsten Stufe auf den Rotor zu minimieren, ohne große
Verluste durch benetzte Seitenwandfläche in Kauf nehmen zu müssen. Eine Recherche an
verfügbaren Schnittbildern realer Maschinen hat dabei ergeben, dass die Spalte in zivilen
und militärischen Turbo-Triebwerken im Laufe der letzten Jahrzehnte leicht angestiegen
sind. Dies wird zum einen auf die reduzierte Stufenanzahl und damit ohnehin kürzere
Baulänge zurückgeführt, als auch zum anderen auf die kürzeren Sehnenlängen, die mit
besserer numerischer Vorhersage möglich, zugleich aber anfälliger gegen Schwingungs-
anregung sind. Abbildung 2.1 stellt eine Auftragung der mittleren Axialspalte über den
Baujahren der Maschinen dar.
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Abbildung 2.1.: Entwicklung des Axialabstands in gebauten Triebwerken, bezogen auf
die axiale Breite im Mittelschnitt für alle Stufen
2.2. Sekundärströmung in Axialturbinen
Die folgenden Kapitel sollen dem Leser die verschiedenen physikalischen Mechanismen
und die Terminologie näher bringen, die dann im weiteren Verlauf der vorliegenden Arbeit
wieder aufgegriffen werden. Schwerpunkt liegt dabei auf der Beschreibung der Aerody-
namik in der Axialturbine.
Die genaue Definition der Sekundärströmung variiert von Autor zu Autor, sodass hier kei-
ne allgemeingültige Beschreibung gegeben werden kann [141], [112]. Generell beschreibt
die Idee der Sekundärströmung eine Aufteilung des Strömungsfeldes in eine Primärströ-
mung und eine Sekundärströmung, siehe Horlock et. al [79] oder Sieverding [188]. Die
Primärströmung entspricht derjenigen, die idealisiert der eigentlichen Aufgabe des Ar-
beitstransfers vom oder zum Fluid gerecht wird. Als Sekundärströmung gelten demnach
summarisch alle lokalen Strömungsphänomene, die von der Primärströmung abweichen.
Die Grenzschichten an festen Berandungen sind demnach auch ein Teil der Sekundär-
strömung. Sie werden aber in aller Regel nicht als solche gewertet, da es Stand heute
keine praktikable Möglichkeit gibt, den Aufbau von Grenzschichten zu verhindern. An
einer typischen Turbinenstufe bleiben eine Reihe von Strömungsphänomenen, die hier als
Sekundärströmung bezeichnet und deren Entstehung im Folgenden kurz gezeigt wird.
In der Literatur wird in diesem Zusammenhang auch vereinfacht von 2D-Strömung als
Primärströmung und 3D-Strömung als Sekundärströmung gesprochen. Eine Aufteilung
dieser kann in drei Bereiche erfolgen: Spalteffekte durch nicht infinitesimal kleine Spal-
te, Vermischung von Grenzschicht mit dem Freistrom und Potentialeffekte, die sich in
radialem Transport von Fluid in einer Passage äußern. Letztere können im Designpunkt
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Abbildung 2.2.: Schematische Darstellung der Wirbelstärke hinter dem umlenkenden
Gitter.
der Turbine größtenteils vermieden werden, wenn die Geometrie entsprechend gestaltet
ist. Siehe dazu auch Dring [34] zum Nachweis des relative eddy im Rotor durch Strö-
mungsvisualisierung.
Die Entstehung der übrigen Effekte wird im Folgenden skizziert. Es sind in der Literatur
zwei verschiedene Erklärungsansätze vorhanden, die allerdings die gleichen physikali-
schen Phänomene beschreiben. Die erste Betrachtungsweise (nach Euler) basiert auf
einer Betrachtung der Wirbelstärke des Strömungsfeldes, die normal oder entlang der
Hauptströmung gerichtet sein kann. Durch Umlenkung im Gitter kann somit normal ge-
richtete Wirbelstärke der Grenzschicht zu in Strömungsrichtung gerichteter Wirbelstärke
werden, die sich dann als Sekundärwirbel zeigt. In den frühen Arbeiten von Hawthorne
[72, 73] wird dieser Mechanismus erstmalig am Beispiel der Turbinenströmung diskutiert.
Abbildung 2.2 zeigt den Zusammenhang am Beispiel des ersten Leitrades der Turbine.
Die zweite Erklärungsmethode (nach Lagrange) ist weniger mathematisch geprägt, dafür
aber anschaulicher und basiert auf der Betrachtung von lokalen Druckgradienten bzw.
Kräftegleichgewichten im Strömungsfeld und der daraus resultierenden Bewegung der
Fluidteilchen.
• Kanalwirbel entstehen demnach durch den Druckgradienten in Umfangsrichtung
der Passage, der das Fluid der Seitenwand-Grenzschichten stärker umlenkt als
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den Freistrom und damit zu einem Fluidtransport in Richtung Saugseite führt.
Dieses Fluid trifft auf die Saugseite und rollt sich in einem Wirbel auf. An je-
dem Fluidteilchen stehen die Druckkräfte mit den äußeren angreifenden Kräften
im Gleichgewicht, was bei kleinerer Teilchen-Geschwindigkeit zu einem kleineren
Krümmungsradius und damit größerer Umlenkung führt. Dieser Effekt kann auch
als eine Umverteilung von Wirbelstärke der Eintrittsgrenzschicht zu in Strömungs-
richtung zeigender Wirbelstärke interpretiert werden.
• Durch das Fluid, das vom Kanalwirbel in Richtung der Saugseite transportiert
wird, muss aufgrund der Massenerhaltung eine Strömung an der Druckseite von
der Kanalmitte zur Nabe und zum Gehäuse hin erfolgen. Dies führt im Bereich der
Hinterkante zusammen mit der zur Kanalmitte gerichteten Strömung des Kanalwir-
bels zur Ausbildung einer Scherschicht. Diese rollt sich kurz hinter der Hinterkante
der Schaufel zu einem Paar Wirbel auf, die jeweils eine gegensätzliche Drehrichtung
zu den Kanalwirbeln an Nabe und Gehäuse aufweisen. Diese Hinterkantenwirbel
sind im Bereich der Nachlaufdelle der Profilgrenzschicht zu finden, siehe Pullan et
al. [153].
• Der sogenannte Hufeisenwirbel rollt sich am Staupunkt an der Vorderkante auf. Die
Grenzschicht der Zuströmung kann dem Druckgradienten im Staupunkt nicht fol-
gen. Es kommt zu einer Strömung in Richtung der Seitenwand, die die Grenzschicht
zu einem Wirbel aufrollt. Es bilden sich an Nabe und Gehäuse je zwei Wirbeläste,
die zu Saug und Druckseite hin abschwimmen. Charakteristisch für den Hufeisen-
wirbel ist die Ablöselinie auf der Seitenwand, ab der in Strömungsrichtung eine
neue Grenzschicht anwächst. Der druckseitige Ast hat dabei dieselbe Drehrichtung
wie der Kanalwirbel der nebenstehenden Schaufel und wird in diese Richtung abge-
lenkt. Im weiteren Verlauf der Strömung kommt es oft zu einem zusammenwachsen
der beiden Wirbel [132], die eine eindeutige Identifikation in Messdaten oder Simu-
lationen erschweren. Der saugseitige Ast bleibt auf der Saugseite und wird stromab
durch den entgegengesetzt drehenden Kanalwirbel Richtung Kanalmitte angeho-
ben [91].
• Ein Wirbel kann durch seine viskosen Scherkräfte am Umfang weitere Wirbel in-
duzieren, wenn die Geometrie es zulässt. Der sogenannte Eckenwirbel entsteht un-
terhalb des Kanalwirbels in der Ecke an der Schaufelwurzel, wenn der Filletradius
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Abbildung 2.3.: Viskose Sekundärwirbel nach Kawai [91]
klein genug ist. Nach diesemWirkmechanismus kann eine Kaskade aus alternierend
gegensinnig drehenden Wirbeln entstehen, bis zu den kleinsten Wirbelskalen, die
durch das Ende des Dissipationsbereichs in der Größenordnung der Kolmogorov-
Länge liegen. Konsequenz ist, dass in der Realität eine Vielzahl an Wirbeln ent-
steht, die allerdings in ihren Auswirkungen um Größenordnungen kleiner sind. So
finden sich in neueren Untersuchungen per Grobstruktur-Simulation [162, 230] oder
fein aufgelöster Messungen mittels PIV [169, 149] diese untergeordneten, feiner
aufgelösten Wirbelphänomene. Abbildung 2.3 gibt einen schematischen Überblick
über die räumliche Verteilung der beschriebenen Wirbel erster Größenordnung am
Beispiel der Rotorschaufel.
Zu den Wirbeln, die durch die mechanisch notwendigen Spalte zwischen stehenden und
drehenden Teilen entstehen, gehört der Radialspaltwirbel. Der Spaltwirbel entsteht durch
das Überströmen des Schaufelendes von der Druck- zur Saugseite. Treibendes Potential
ist die statische Druckdifferenz zwischen den beiden Seiten. Die entstehende Spaltströ-
mung rollt sich zu einemWirbelsystem auf, dessen genaue Ausbildung von der Geometrie
abhängt. Im vorderen Bereich kann sich ein Teil der Spaltströmung zusammen mit dem
eigentlich gegensinnig drehenden Kanalwirbel aufrollen, während im hinteren Bereich der
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ursprüngliche Drehsinn des Spaltwirbels erhalten bleibt. Die Auswirkungen des Spalt-
wirbels hängen mit dem Massenstrom durch den Spalt zusammen, der wiederum von der
Geometrie abhängt. So kommt es beispielsweise bei scharfkantigen Schaufelenden zu einer
Ablösung, die den effektiven Spaltquerschnitt einschränkt. Für die genaue Ausbildung
der Strömung im Spalt sei auf die weiterführende Literatur verwiesen. Bei Palafox [135]
findet sich eine Übersicht und eine Visualisierung dieser sogenannten Vena-Contracta.
Auch an anderen Spalten, wie beispielsweise den axialen Dichtspalten an der Plattform
zwischen Rotor und Stator, kann es zu einem Massenstrom in den Hauptstrom kommen,
selbst wenn der Nettomassenstrom null ergibt. Diese Einströmungen rollen sich durch den
Winkelversatz zum Hauptstrom in wirbelförmige Strukturen auf, [178]. In vielen älteren
Untersuchungen wurden diese Effekte nicht untersucht, da die Forschungen in der Regel
an ebenen Kaskaden mit maximal einem bewegten Deckband über der Schaufel ausge-
stattet waren. Neuere Untersuchungen an realen Turbinen zeigen diese Effekte hingegen
deutlich, [77] und [8]. Ähnlich verhalten sich die Leckageströmungen an Deckbändern
von Turbinen ohne freistehende Schaufelenden, [116].
Die unerwünschten Auswirkungen der Sekundärströmung sind in erster Linie ein An-
stieg der aerodynamischen Verluste im Schaufelgitter. Bei Turbomaschinen mit Heißgas-
Beaufschlagung ist aber auch der potentiell erhöhte Wärmeübergang zur Wand durch
turbulente Konvektion von Bedeutung. Die aerodynamischen Verluste entstehen haupt-
sächlich durch das Ausmischen von Strömungsstrukturen und Fehlanströmungen nach-
folgender Gitter. Die in den Sekundärwirbeln enthaltene kinetische Energie wird, je nach-
dem wie sich die Strömung in Laufrichtung ausbildet, vollständig dissipiert. Dieser Teil
der Energie steht dann nicht mehr für einen Entzug von mechanischer Arbeit zur Verfü-
gung.
Ein weiterer unerwünschter Effekt der Sekundärströmung ist der Eintrag von energiear-
mem Fluid von den Seitenwänden in Richtung der ungestörten Strömung in der Kanal-
mitte. Dieser Effekt wird in seiner Stärke von einer Reihe von Faktoren beeinflusst, die
spezifisch für die betrachtete Maschine sind. Die Dicke und Form der Zulaufgrenzschicht
und die Umlenkung im Gitter spielen dabei die Hauptrolle. Ein Maß für diese Fluidbe-
wegung wird von Sharma und Butler [180] mit der radialen Erstreckung der Ablöselinie
des Kanalwirbels auf der Saugseite angegeben.
Alle genannten Strömungseffekte unterliegen in einer realen Turbomaschine einer Inter-
aktion mit den angrenzenden Schaufelreihen. Die Intensität der Interaktion sinkt mit
dem Abstand der Schaufelreihen in der Maschine. Dieser Teil der Rotor-Stator-Wechsel-
wirkung ist Bestandteil des folgenden Unterkapitels.
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2.3. Rotor-Stator-Wechselwirkung
Als Rotor-Stator-Wechselwirkung wird in der Regel die Interaktion von benachbarten
Schaufelgittern bezeichnet, wobei auch hier gilt, dass genau genommen die Interaktion
über mehrere Schaufelreihen hinweg wirken kann. Es ist leicht ersichtlich, dass eine Än-
derung des Axialabstands zwischen den Schaufelreihen einen Einfluss auf die Interaktion
hat. Deren Auswirkungen auf die Aerodynamik und im speziellen auf den Wirkungsgrad
sind allerdings deutlich vielschichtiger. Im Folgenden wird anhand des bisherigen Standes
der Forschung dieser Zusammenhang untersucht. Da die Potentialeffekte zusammen mit
Nachläufen und in der Regel laminaren Grenzschichtanteilen auftreten, ist eine Trennung
schwer möglich. Trotzdem soll versucht werden, eine Einordnung nach den Schwerpunk-
ten der bisherigen Forschungsarbeiten zu realisieren. Hodson gibt in seinem Beitrag zur
VKI-Vorlesungsreihe [74] eine gute Übersicht über die auftretenden Effekte und deren
Trennung.
Die herkömmliche Betrachtung geht dabei von einem quasistationären Prozess ohne Ar-
beitstransfer aus. Neuere Untersuchungen zeigen, dass die instationäre Arbeitsumsetzung
in der Turbomaschine einen großen Einfluss auf das Verhalten der Strömung in einer Ro-
torpassage haben kann. Auf diese Betrachtungsweise wird im nachfolgenden Abschnitt
2.4 näher eingegangen.
2.3.1. Potentialwechselwirkung
Die ersten theoretischen Studien zur Potentialwechselwirkung in Abhängigkeit vom Axi-
alspalt wurden Anfang 1970 von Parker [137, 138] durchgeführt. Die Kernaussagen sind
dabei, dass das Potentialfeld in sinusförmige Moden mit ganzzahligen Vielfachen der
Schaufelteilung zerlegt werden kann. Diese klingen mit steigender Umfangsmachzahl
schneller ab, mit dem Zusammenhang −54,57db ·
√
1−Ma2U pro Wellenlänge. Das be-
deutet, bei kleinen Umfangsmachzahlen ergibt sich für die erste harmonische Zahl eine
Abklingrate von etwa A/A0 = 10−54,57/20·x/t = (1,87 · 10−3)x/t. Diese exponentielle Ab-
klingrate führt zu einem bestimmten Abstand, ab dem die Potentialwechselwirkung nur
noch marginale Auswirkungen hat. Parker [139] gibt als Richtwert aus experimentellen
Daten 30% der Profilsehnenlänge oder korrekter 30%/
√
1−Ma2U der Teilung an. Die
Auswirkungen werden dabei nur im Bezug auf Lärmentwicklung und Schwingungsan-
regung untersucht. Weitere Untersuchungen von Johnston et al. [85] zeigten eine gute
Übereinstimmung der Experimente mit den theoretischen Vorhersagen. Auch Dring et.
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al [35] haben zur Untersuchung der Potentialwechselwirkung die Auswirkung einer Er-
höhung des Schaufelreihenabstands von 15 auf 65% der Statorsehnenlänge vermessen.
Dabei wurde festgestellt, dass die gemessenen Druckschwankungen auf dem nachfolgen-
den Rotor nicht nach der Vorhersage der Potentialtheorie abklingen, sondern mit der
Ausmischung des Nachlaufs. Die Schlussfolgerung ist, dass, wie bereits festgestellt, auch
die viskosen Effekte einen starken Einfluss auf die Aerodynamik im Gitter haben, wenn
der Abstand hinreichend groß ist. Traupel [201] weist auf die mit steigendem Abstand
exponentiell abnehmende Amplitude des Potentialeffekts hin. Auch Traupel gibt eine
Faustregel an. Nach dieser ist bei einem Schaufelreihenabstand von einer halben Teilung
der stromab liegenden Schaufelreihe praktisch keine relevante potentialtheoretische Be-
einflussung mehr vorhanden.
Allen genannten Arbeiten ist die Tatsache gemein, dass der Einfluss auf den Wirkungs-
grad ausgeklammert ist. Die Potentialtheorie ist in ihrer mathematischen Formulierung
reibungsfrei, drehungsfrei und isentrop. Ein Einfluss auf die Verluste kommt erst Zu-
stande, wenn man die Navier-Stokes-Gleichungen mitberücksichtigt. Die Interaktion von
beispielsweise Grenzschichten und Druckgradienten kann zu Grenzschichtwachstum oder
Ablösungen führen und damit die Verluste beeinflussen. Moczala [128] untersuchte die
Wechselwirkung mit einer turbulenten Grenzschicht während Penin et al. [140] sowie
Opoka und Hodson [134] ablöseinduzierte Transition der Grenzschicht untersuchten. Al-
le Untersuchungen haben zum Ergebnis, dass sich eine größere Interaktion negativ auf
den Wirkungsgrad auswirkt. Allerdings kann durch geschickte Wahl des Phasenversat-
zes zwischen Nachlaufdellen der stromauf und des Potentialfelds der stromab liegenden
Schaufelreihe ein um 0,125% verbesserter Wirkungsgrad erreicht werden.
2.3.2. Viskose Interaktion
2.3.2.1. Nachlaufinteraktion
Die Interaktion der Schaufelreihen mit einem Nachlauf stellt ein extrem weites For-
schungsfeld dar, das an dieser Stelle systematisiert werden soll. Im Kern geht es um die
Frage, was mit einem Nachlauf passiert, der durch eine nachfolgende Schaufelreihe kon-
vektiert wird und wie sich das Strömungsfeld in dieser Passage bezogen auf den Fall ohne
Nachläufe ändert. Dazu sind Untersuchungen an Kaskaden und rotierenden Prüfständen
sowie theoretische Forschungsarbeiten erfolgt.
Eine der ersten systematisch experimentellen Untersuchungen der viskosen Interaktion
ist in den 80er Jahren des letzten Jahrhunderts von Dring et al. [183] sowie Sharma et
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al. [184] am Large Scale Rotating Rig (LSRR) des United Technologies Research Cen-
ters erfolgt. Diese Untersuchungen heben sich von den Vorgängerarbeiten, die in der
Regel zweidimensionale Kaskadenströmungen zum Inhalt hatten, ab. Das LSRR war
ein langsam drehender Prüfstand mit kleinen Fluidgeschwindigkeiten und daher gut mit
Hitzdrahtsonden zu vermessen. Zentrale Ergebnisse sind die beobachteten Interaktionen
zwischen dem Strömungsfeld an der Rotor-Hinterkante und dem Stromauf liegendem
ersten Stator. Es wurde ein periodisches Abschwächen der Rotorsekundärströmung mit
dem Durchlauf der Stator-Nachläufe gemessen, während der Radialspaltwirbel in Form
und Stärke relativ konstant bleibt.
Spätere Veröffentlichungen von Joslyn und Dring [87, 88] sowie Sharma [185] verfeiner-
ten das Verständnis der Nachlaufkonvektion weiter, sodass heute die reine Kinematik des
Nachlaufs als gesicherte Erkenntnis gilt. Unterschiedliche Ansichten gibt es allerdings be-
züglich der Rolle des Nachlaufs in der Verlustbilanz der Turbine.
Ausgehend von diesem Standpunkt wurde in vielen theoretischen Beiträgen an einem ver-
tieften Verständnis der Mechanismen des instationären Nachlauftransportes gearbeitet.
Smith [191] zeigte in seiner theoretischen Arbeit, dass das Geschwindigkeitsdefizit eines
Nachlaufes isentrop teilweise zurückgewonnen werden kann und es damit zu einer Wir-
kungsgradsteigerung kommt. Der zweidimensionale Nachlauf kann als eine Überlagerung
einer Parallelströmung und zweier gegenläufig drehender (Quer-) Wirbel betrachtet wer-
den. Mit der Lauflänge dissipieren diese Wirbel und der Nachlauf ist viskos ausgemischt.
Kommt es zu einer Beschleunigung oder Verzögerung bevor der Nachlauf ausmischt,
bleibt die Zirkulation der Querwirbel nach dem Helmholtz’schen Wirbelsatz erhalten.
Das bedeutet, bei einer Verzögerung der Strömung vergrößert sich das Nachlaufdefizit,
bei Beschleunigung wird es kleiner. Die folgende viskose Ausmischung liefert geringe-
re Verluste. Der Prozess der Nachlaufdefektrückgewinnung ist damit als eine Funktion
der Umlenkung bzw. der Zirkulation und in Relation zu der Wirbelstärke des ankom-
menden Nachlaufes zu sehen. Hoffenberg und Sullivan [78] zeigten in ihrer Arbeit die
Korrektheit der Vorhersagen der Zirkulationserhaltung mit experimentellen Daten sowie
Navier-Stokes-Rechnungen von synthetisch erzeugten Nachläufen in einem variablen Dif-
fusor. Dieser Prozess wurde von Smith als Wake-Recovery (Nachlaufdefektrückgewinn)
bezeichnet und von vielen Nachfolgenden untersucht, um ein tieferes Verständnis für die-
ses Konzept aufzubauen, besonders was die Übertragbarkeit auf reale Maschinen angeht.
Für Verdichter ist dabei die Aussage einfacher zu treffen, denn im Verdichter wird der
Nachlauf im Bezugssystem seiner Herkunft beschleunigt und nicht sonderlich tordiert,
im Gegensatz zur Turbine, in der der Nachlauf stark verzerrt wird. Als eine der ers-
ten simulierten Deregel und Tan [29] numerisch das Strecken eines Nachlaufes zwischen
zwei stromab liegenden Verdichterschaufeln. Es zeigte sich eine Erhöhung des statischen
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Druckverhältnisses und ein Sinken der Mischungsverluste, wenn der Rotornachlauf nach
der Statorpassage ausgemischt ist, im Vergleich zu der Ausmischung vor dem Stator.
Adamczyk [1] erarbeitete ein lineares Modell für eine 2D-Verdichter-Strömung. Wake-
Recovery kann die Mischungsverluste demnach als reversibler Prozess um 70% reduzieren
und damit zu einer Erhöhung des Wirkungsgrades um etwa 1% beitragen. Basierend auf
der Idee Adamczyks entwickelte van Zante [228] ein Modell zur Bestimmung der visko-
sen Dissipation und der reibungsfreien Streckung für den Zerfall des Nachlaufes in einer
Schaufelpassage. Sein Modell wandte er auf eine Rotor-Stator-Verdichterkonfiguration
an und zeigte, dass das Nachlaufstrecken im Vergleich zur viskosen Dissipation die do-
minante Quelle zum Nachlaufzerfall ist.
Funazaki et al. [49] versuchten anhand einer Turbinenkaskade die Verluste durch das
Ausmischen von Nachläufen im Turbinengitter zu quantifizieren. Dabei stellte sich her-
aus, dass in Übereinstimmung mit der zweidimensionalen Theorie die Verluste bei Aus-
mischen in und nach dem Turbinengitter ansteigen. Auch wurde die Interaktion von
Nachlauf und Schaufelgrenzschicht als Verlustfördernd identifiziert.
Am Largescale Lowspeed Rig des Whittle Laboratory in Cambridge hat Pullan [152]
die Auswirkungen der Schaufelreiheninteraktion auf die Entstehung von Verlusten und
Sekundärströmungen untersucht. Die Ergebnisse deuten auf eine Zunahme der Verluste
bei Ausmischung des Statornachlaufs hinter dem Rotor hin. Es wurde weiter festgestellt,
dass aus diesem Grund zeitgenaue Rechnungen höhere Verluste als stationäre Rechnun-
gen mit Mixingplane aufweisen.
Praisner [150] versuchte in seiner numerischen Arbeit eine Trennung der Effekte zu errei-
chen, indem der Axialspalt gleich gehalten wird, jedoch die Umlenkung und damit das
Geschwindigkeitsverhältnis der Nachlaufausmischung (WVR) verändert wird. Dieses so-
genannte „Wake velocity ratio“ ist dabei definiert als das Verhältnis von Austritts- zu
Eintrittsgeschwindigkeit über die folgende Schaufelreihe im Bezugssystem der Reihe, die
den Nachlauf erzeugt. Es wird eine Zunahme der Verluste bei einem kleinen Axialspalt
für Turbinen, im Gegensatz zu Verdichtern, vorhergesagt. Dieses Verhalten wird direkt
mit dem WVR der nachfolgenden Schaufelreihe in Beziehung gesetzt. Quantitativ wird
eine Zunahme des Verlustkoeffizienten ζ von 0,2 bei einer Verkleinerung von δ/sax von
100 auf 30% ermittelt. Der Verlustkoeffizient setzt dabei die Verluste der stationären
Rechnung mit idealer Mischungsebene mit denen der zeitgemittelten instationären Strö-
mungslösung in Beziehung. Auch bei van de Wall [210] wird die Arbeit von Smith [191]
aufgenommen und sowohl für Verdichter als auch Turbinen zwei- und dreidimensional
untersucht. Dabei wird erneut die Feststellung gemacht, dass für das Erreichen eines
hohen Turbinenwirkungsgrades ein möglichst hoher Abstand der Schaufelreihen ange-
strebt werden sollte. Grund ist das Strecken der Nachläufe quer zur Strömungsrichtung,
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das die Mischungsverluste erhöht. Auf die Verluste der Seitenwand wird in der Arbeit
allerdings nicht eingegangen, obwohl die Seitenwandverluste nach Sharma [181] je nach
relativer Schaufelhöhe bis zu 30% der Gesamtverluste ausmachen können. Denton [28]
beschreibt in seiner Zusammenfassung über die Modellierungsfehler bei der stationären
Strömungslösung, dass der Wake-Recovery bei Verdichtern und damit gestreckten Nach-
laufdellen eine klar verlustmindernde Wirkung hat. Für den Fall der Turbinenströmung
konstatiert er aber, was bei den Untersuchungen in Kapitel 2.5.1 deutlich werden wird,
eine nicht eindeutig geklärte Situation. Dies spiegelt die Tatsache wieder, dass in der
Turbinenpassage der Nachlauf so stark verzerrt wird, dass die 2D-Modellvorstellungen
von Praisner [150] möglicherweise nur noch bedingt Gültigkeit haben.
Schließlich kommen bei Betrachtung der hoch dreidimensionalen Strömung, bei mitun-
ter starker Umlenkung, noch weitere Mechanismen in Betracht. So konnten Brookfield
et al. [15] in ihrer Arbeit zeigen, dass schon die radiale Verteilung des Dralls nach einem
Schaufelgitter eine streckende Wirkung auf den Nachlauf haben kann und damit das
Geschwindigkeitsdefizit reduziert wird.
Auch ist die Interaktion nicht auf das Nachlaufgeschwindigkeitsdefizit beschränkt. Wie
bereits beschrieben, herrscht auch eine Beeinflussung der Strömungseffekte, die eigentlich
der nachfolgenden Schaufel zugeordnet sind. Lavante et al. [115] haben in numerischen
Untersuchungen an einer Kaskade mit vorgeschaltetem, linear bewegtem Stab festge-
stellt, dass die Wirbelstraße im Nachlauf des Stabes eine destabilisierende Wirkung auf
die Profilgrenzschicht der Saugseite hat und zu Ablösungen führt. Pauschal ist diese
Art der Interaktion nicht zu bewerten, aber es ist davon auszugehen, dass eine stärkere
Interaktion hier mit höheren Verlusten korreliert. Eine Ausnahme bildet sicherlich die
nachlaufinduzierte Transition, die in Kapitel 2.3.3 näher beschrieben wird.
2.3.2.2. Wirbelinteraktion
Aus dem stromauf liegenden Gitter strömen neben dem diskutierten Nachlauf auch die
in Kapitel 2.2 beschriebenen Wirbel in die nachfolgende Passage. Diese zeigen in der
Regel in Strömungsrichtung und können daher durch einen hohen Betrag an entspre-
chender Wirbelstärke identifiziert werden. Daneben kann es unter Umständen auch an
der Hinterkante zum Abschwimmen von Querwirbeln („vortex shedding“), ähnlich einer
Karman’schen Wirbelstraße, kommen. Dieses Phänomen ist eher bei Hochdruckturbinen
bekannt, bei denen aufgrund der notwendigen Kühlungseinbauten die relative Dicke der
Hinterkante um einiges höher ist als bei typischen Niederdruckturbinen. Bei letzteren
sind die Wirbel klein und dissipieren bevor die nächste Schaufel erreicht ist. Nieder-
druckturbinen weisen typischerweise Hinterkantendicken von 1-2% der Sehnenlänge auf.
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Abbildung 2.4.: Mischungsverluste eines Längswirbels bei veränderlichem Flächenver-
hältnis, CFD-Rechungen im Vergleich mit analytischer Vorhersage
Dies bedeutet in Relation zum Axialspalt, dass die folgende Schaufelreihe rund 75-150
Hinterkantendicken in Strömungsrichtung entfernt liegt. Die abschwimmenden Wirbel
treten mit Strouhalzahlen von Str = 0,2 − 0,4 je nach Zustand der Grenzschichten auf
der Ursprungsschaufel auf, Gehrer et al. [54]. Dies bedeutet, dass die Wirbel in der Regel
nicht mit einem ganzzahligen Vielfachen der Drehfrequenz oder der Schaufelwechselfre-
quenz auftreten und daher in der verbreiteten Ensemble Mittelung oft als stochastische
Turbulenz bewertet werden, obwohl sie eigentlich deterministisches Verhalten aufweisen,
siehe Aube und Hirsch [5].
Für die Längswirbel in verzögerter bzw. beschleunigter Strömung gilt der umgekehrte
Schluss wie für die Querwirbel in Kapitel 2.3.2.1. Eine Verzögerung führt durch Erhalt
der Zirkulation um den Wirbelkern zu einer geringeren kinetischen Energie des Wirbels,
was beim viskosen Ausmischen geringere Verluste bedeutet. Der Zusammenhang wurde
während der Vorarbeiten zu dieser Forschungsarbeit analytisch und mittels numerischer
Simulation untersucht und bestätigt die Vorhersage der Zirkulationsbetrachtung. Ab-
bildung 2.4 zeigt den Zusammenhang mit der Entropieproduktion. In Turbinen sollte
demnach das Ausmischen der Wirbel nach Durchlaufen einer folgenden Schaufelreihe
eine verlustmindernde Wirkung haben, in Verdichtern ist der umgekehrte Trend zu er-
warten.
Ein weiterer wichtiger Aspekt ist die Interaktion der Längswirbel mit der Entstehung
der Sekundärströmung in einer folgenden Schaufelreihe. Doerffer et al. [32] untersuch-
ten die Interaktion der Sekundärwirbel mit einströmenden Längswirbeln und stellten
fest, dass die Entstehung eines Astes des Hufeisenwirbels vollständig unterdrückt wer-
den kann. Bei Millers [126] kombiniert numerischer und experimenteller Arbeit wurde an
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einer realen Turbinenstufe nachgewiesen, dass die Präsenz eines einströmenden Rotor-
Radialspaltwirbels die Entstehung des gehäuseseitigen Kanalwirbels im Leitrad unter-
drücken kann. Ähnliche Ergebnisse zeigen auch Pullan und Denton [154] in ihrer rein
numerischen Studie zur Wirbelinteraktion. Allen ist die Tatsache gemein, dass gegen-
läufig drehende Wirbel parallel strömen können ohne umgehend zu dissipieren und eine
Verdrängung aufeinander ausüben. Die genaue Kinematik ist aber in starken Maßen von
der Geometrie, dem Strömungsfeld und den Wirbeln selbst abhängig. Ein Einfluss auf
den Wirkungsgrad kann damit pauschal nicht angegeben werden.
2.3.2.3. Einfluss auf die Radialspaltströmung
Sirakov und Tan [189] untersuchten den Einfluss von instationären Zuströmbedingungen
auf die Ausbildung der Radialspaltströmung in einem Verdichter und stellen eine Reduk-
tion mit stärkerer Interaktion fest. Ob diese Ergebnisse sich auch auf Turbinenströmung
übertragen lassen, ist nicht geklärt.
2.3.3. Laminar-turbulenter Grenzschichtumschlag
Folgearbeiten der einfachen viskosen Interaktion haben die Auswirkungen auf den Zu-
stand der Grenzschichten in angrenzenden Schaufelreihen untersucht. Auch hier stand
am Anfang der Forschung an Turbinen das LSRR von Sharma et al. [182]. Bei mode-
raten Reynoldszahlen löst die laminare Profilgrenzschicht genau im Druckminimum ab,
wird turbulent und legt als turbulente Grenzschicht wieder an. Je nach Flughöhe herr-
schen in Niederdruckturbinen aber so niedrige Reynoldszahlen, dass die Grenzschicht
auf der Saugseite nicht mehr als turbulente Grenzschicht wieder anlegt [?]. Wenn die la-
minare Grenzschicht ohne Wiederanlegen ablöst, kommt es zu einer massiven Zunahme
der Verluste, siehe Hourmouziadis [80]. Besonders bei immer größeren Gitterbelastungen
in modernen Niederdruckturbinen mit reduzierter Schaufelzahl ist dieser Mechanismus
überaus wichtig für die Aerodynamik der Turbine. In der Transitionsforschung wird als
nachlaufinduzierte Transition die Bypass-Transition einer laminaren Grenzschicht unter
Einfluss eines erhöhten Turbulenzniveaus eines Nachlaufs verstanden. Mayle [119] zeigte
in seiner Übersichtsarbeit den Mechanismus, wie einzelne turbulente Flecken unter dem
Nachlauf entstehen, die zu einer turbulenten Grenzschicht zusammenwachsen.
Halstead und Wisler et al. [69, 70] haben in einer extrem ausführlichen experimentellen
Studie zur nachlaufinduzierten Transition einer Niederdruckturbine nachgewiesen, dass
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eine beruhigte Region nach dem Durchlaufen eines Nachlaufs existiert. Diese unterdrückt
durch ihre leicht erhöhte Wandschubspannung ein Ablösen der laminaren Grenzschicht
und verzögert die Transition. Die reduzierte Frequenz, mit der die Nachläufe auf die
Schaufel treffen, ist dabei ein entscheidender Parameter. Wenn diese groß genug ist, ist
damit ein Betrieb des Turbinenprofils in einem Bereich möglich, in dem ohne Präsenz
der Nachläufe schon vollständige Profilablösung dominieren würde.
Die Auswirkungen einer Variation des Axialabstands auf den beschriebenen Mechanis-
mus ist bisher nicht hinreichend untersucht worden. Eine Vergrößerung hätte breitere
Nachläufe mit reduzierter Turbulenz zur Folge. Damit ergeben sich zwei gegenläufige
Trends. Die Breite der transitionalen Streifen auf der Profilsaugseite würde ansteigen,
aber im Gegenzug ist eine Verschiebung in Richtung der Hinterkante zu erwarten. Dies
wiederum sollte die Auswirkungen des beruhigten Bereichs reduzieren. Eine Aussage
ohne genaue Kenntnis der Stufe erscheint so nicht möglich.
2.4. Instationäre Arbeitsumsetzung
Wie bereits in der Frühzeit der Turbomaschinenforschung von Dean [25] und Preston
[151] gezeigt wurde, muss die Strömung in der reibungsfreien Turbomaschine instationär
sein, damit Arbeitstransfer stattfinden kann. Die Gleichung von Gibbs
Tds = dh− vdp (2.1)
vereinfacht sich bei Annahme von reibungsfreier, adiabater und inkompressibler Strö-
mung zu
dh = vdp, (2.2)
damit ist das Differential der Totalenthalpie mit v = 1/̺
dht =
1
̺
dp+ ~cd~c. (2.3)
Ausgehend von der substantiellen Ableitung der Totalenthalpie für ein Fluidteilchen
Dht
Dt
=
∂ht
∂t
+ ~c · ∇ht (2.4)
kann die rechte Seite durch die Zeitableitung und die räumliche Ableitung von Gl. 2.3
ersetzt werden:
Dht
Dt
= ~c
∂~c
∂t
+
1
̺
∂p
∂t
+ ~c
(
1
̺
∇p+ (~c · ∇)~c
)
. (2.5)
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Umordnen der Terme ergibt:
Dht
Dt
=
1
̺
∂p
∂t
+ ~c
(
∂~c
∂t
+
1
̺
∇p+ (~c · ∇)~c
)
. (2.6)
Der rechte Teil der Gleichung entspricht dabei der Eulergleichung
∂~c
∂t
+ (~c · ∇)~c+ 1
̺
∇p = 0 (2.7)
und somit vereinfacht sich die Gleichung zu
Dht
Dt
=
1
̺
∂p
∂t
. (2.8)
Die Bedeutung dieser Gleichung ist, dass in der reibungsfreien Turbomaschine nur dann
eine Änderung der Totalenthalpie stattfinden kann, wenn die Strömung instationär ist,
wobei der Gradient der zeitlichen Druckänderung ein Maß für die Arbeitsumsetzung dar-
stellt, Greitzer [66].
Die Herleitung der physikalischen Zusammenhänge wurde von Hodson [76] aufgegriffen,
um den Einfluss auf die Rotor-Stator-Interaktion zu erklären. Demnach ist das Ergebnis
von Praisner [150] aus Kapitel 2.3.2.1 eine Folge der zeitlichen Druckänderung in der
Passage. Der Nachlauf wird langsamer als der Freistrom durch die Passage konvektiert,
da er eine geringere Geschwindigkeit aufweist. Unter der Annahme eines konstanten sta-
tischen Drucks in Wake und Freistrom wirkt der Gradient ∂p
∂t
für eine längere Zeitspanne.
Dies erhöht den Arbeitsumsatz der zum Nachlauf gehörigen Fluidpartikel und steigert
damit das Totaldruckdefizit des Nachlaufs. Folge sind erhöhte Verluste bei kleinerem
Axialspalt. Thorpe [199] konnte einen vergleichbaren Effekt an der Radialspaltströmung
einer Turbine nachweisen.
Rose et al. [166] kommen in ihrer Arbeit zu gegensätzlichen Ergebnissen. In einer vorher-
gehenden Veröffentlichung von Rose und Harvey [167] wurde das Modell der „differential
work“ entwickelt. Die Grundidee ist, dass der Nachlauf aus dem Stator eine geringere
Geschwindigkeit ~c1 aufweist und deshalb auch eine geringere Komponente in Umfangs-
richtung cu1 hat. Bei Anwendung der Euler´schen Turbinengleichung
a = ∆ht = u2 · cu2 − u1 · cu1 (2.9)
folgt daher ein geringerer Betrag an Arbeit, den der Nachlauf verrichtet. In Folge sollte
sich das Totaldruckdefizit des Nachlaufs isentrop an das des Freistroms angleichen, wes-
halb kleinere Mischungsverluste entstehen sollten. In der neueren Arbeit [166] greift Rose
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das Prinzip noch einmal auf und zeigt durch zeitauflösende Messungen und Rechnungen
an einer Versuchsturbine den Effekt. Die Nachläufe leisten weniger Arbeit und es folgt
die Feststellung, dass größere instationäre Interaktion zumindest unter dem Aspekt des
Nachlaufdefektrückgewinns vorteilhaft für den aerodynamischen Wirkungsgrad sind.
2.5. Studien zum Axialspalteinfluss in Turbinen
Den Untersuchungen zum Axialspalteinfluss ist gemein, dass zum einen die sichere Quan-
tifizierung der mitunter kleinen Wirkungsgraddifferenzen kompliziert ist und zum ande-
ren alle physikalischen Effekte parallel wirken und somit schwer zu trennen sind. Schon
1975 meinte Mikolajzak [125], nicht nur die Nachlaufausmischung oder die Variation
im Zuströmwinkel seien der Grund für eine Wirkungsgradvariation. In seinen Augen
war das Verständnis der Mechanismen des instationären Nachlauftransportes und der
Potentialwechselwirkung noch nicht vertieft genug, um alle Effekte bei einer Axialab-
standsvariation zu verstehen und zu erklären. Dies ist bis heute teilweise gültig.
2.5.1. Dreidimensionale Untersuchungen
Am UTRC LSRR (Lage Scale Rotating Rig) Turbinenprüfstand, beschrieben und un-
tersucht von Joslyn und Dring [87], führten Dring et al. [35] eine Studie unter Variation
des Schaufelreihenabstands durch. Dabei wurde der Spalt zwischen 15% und 65% axialer
Sehnenlänge variiert. Es wurden zwar keine Aussagen über Wirkungsgrade gemacht, aber
die instationären Fluktuationen von Profildrücken und Wärmeübergang wurden unter-
sucht. Es zeigte sich eine Abnahme der instationären Druckfluktuationen auf dem Rotor
proportional 1/
√
x. Dies wird als deutlicher Hinweis auf den Einfluss der Nachläufe ge-
wertet, im Gegensatz zur Potentialwirkung mit ihrem exponentiellen Abklingverhalten,
siehe Dring et al. [36]. Am gleichen Prüfstand zeigten Sharma et al.[185] bei einer Va-
riation des Axialspaltes von δ/sax = 0,3 über 0,55 zu 0,71 einen monoton ansteigenden
Wirkungsgrad von weniger als 1%. Zurückgeführt wird dies auf die Abnahme der deter-
ministischen Schwankungsanteile mit größerem Spalt. Trotz der niedrigen Schaufelhöhen
wird dabei nicht auf Sekundärströmungen eingegangen.
Park et. al [136] berechnen auf der gleichen Maschine einen isentropen Wirkungsgrad von
87,0% für einen Axialspalt von 15%, während bei einem vergrößerten Spalt von 50% nur
85,3% Wirkungsgrad erreicht werden. Die Gründe werden in der instationären Interak-
tion von Sekundärströmungen aus dem Stator mit der Rotorsekundärströmung gesehen.
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Außerdem wird eine Zunahme der instationären Schwankungen des Wirkungsgrades für
den kleinen Axialspalt beobachtet. Zu bemerken ist, dass der Rotorradialspalt nicht mit
modelliert wurde, weil Sharma et al. [184] gezeigt haben, dass der Radialspaltwirbel bei
Axialspaltvariation im Grunde nicht beeinflusst wird.
Gaetani et al. [52],[51] haben eine Axialspaltvariation an einer einstufigen Modell-Hoch-
druckturbine durchgeführt. Dazu wurde eine Konfiguration mit einem typischen Axial-
spalt δ/sax = 0,35 und eine mit einem deutlich größerem Axialspalt δ/sax = 1 ausgeführt.
Der gemessene Wirkungsgrad des kleineren Spalts liegt dabei um 4% über dem des lan-
gen Spalts. An der untersuchten Konfiguration konnte gezeigt werden, dass stromabwärts
der Statorhinterkante die Präsenz der Sekundärströmung in der Nabenregion wesentlich
stärker ausgeprägt ist, da sich Längswirbel an der Nabe durch den radialen Druckgra-
dienten nicht so schnell ausmischen wie in Gehäusenähe. Für den Bereich in Nabennähe
konnte daher eine lokale Abnahme des Wirkungsgrades mit kleinerem Spalt gezeigt wer-
den, während für den gehäusenahen Bereich genau das Gegenteil gilt. Die Interaktion
der Sekundärwirbel aus den Stator mit denen des Rotors hat hier offensichtlich höhere
Verluste zur Folge. In der Folgearbeit von Gaetani et al.[53] wurden zusätzlich noch die
Spaltmaße δ/sax = 0,16 und 0,5 untersucht. Es zeigt sich ein Maximum des Wirkungs-
grades bei δ/sax = 0,35 als Folge der unterschiedlichen Wirkungen der Kanalwirbel
und Hinterkantenwirbel aus dem Stator in der Rotorpassage. Gaetani zeigt eine Wir-
kungsgradminderung bei Interaktion mit dem Statorkanalwirbel für kurze Axialspalte,
während bei langen Axialspalten der Hinterkantenwirbel aus dem Stator den höchsten
Anteil an den Verlusten hat. Seine Schlussfolgerung ist, dass gerade bei Verwendung von
3D-Schaufelgestaltung mit reduzierter Kanalwirbelstärke kurze Axialspalte von Vorteil
sein könnten.
In den experimentellen Folgearbeiten von Persico und Gaetani et al. [143],[142] wird ge-
zeigt, dass die Abhängigkeit vom Betriebspunkt für einen kleinen Spalt größer wird, dass
also ein kleiner Axialspalt im Designpunkt effizienter ist, aber im Off-Design ein länge-
rer Spalt Vorteile bieten kann. Die unterschiedlichen Stärken der gegenläufig drehenden
Sekundärwirbel aus dem Stator werden als Ursache identifiziert. Aus diesem Grund wird
die Feststellung gemacht, dass für die numerische Modellierung der starken Sekundär-
strömungen eine akkurate Berechnung der turbulenten Diffusionsrate eine Schlüsselrolle
spielt.
Am einstufigen LP-Turbinen-Test-Rig mit Rotordeckband der Iwate University haben
Funazaki et al. [50] experimentelle Untersuchungen zum Axialspalteinfluss mit numeri-
schen Simulationen verglichen. Bei Variation des Abstands bezogen auf die Sehnenlänge
des Stators δ/sax = 0,26, δ/sax = 0,38 und δ/sax = 0,51 ergibt sich für den kleinen Spalt
ein Wirkungsgradgewinn von 1,6 % gegenüber dem langen Spalt. Im Gegensatz zu Gae-
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tanis Messungen konnten Yamada et al. [224, 225] jedoch an diesem Turbinenprüfstand
sowohl im Bereich der Nabe als auch am Gehäuse einen höheren lokalen Stufenwir-
kungsgrad für einen geringen Axialspalt feststellen. Begründung für dieses Ergebnis ist
eine mit der Spaltweite wachsende Wandgrenzschicht in Nabennähe. Verstärkt wird der
Effekt durch den radialen Druckgradienten hinter dem Stator, was zur Ablenkung des
Statornachlaufs in Richtung Nabe führt. Bei kurzen Axialspalten kommt es zu einer par-
tiellen Unterdrückung der Rotorkanalwirbel durch den Statornachlauf. Es folgt für lange
Axialspalte eine Anfachung der Rotorsekundärströmung, speziell des Kanalwirbels, und
die Entropieproduktion in Nabennähe wird verstärkt, [224]. Funazaki et al.[50] konnten
darüber hinaus ein vergleichbares Anwachsen der Wandgrenzschicht zwischen Stator und
Rotor auch am Gehäuse feststellen, wodurch ein Anstieg der resultierenden Verluste an
der Nabe und auch am Gehäuse hinter dem Rotor ausgemacht werden konnte.
In der neuesten Untersuchung werteten Yamada et al. [225] auch die Ergebnisse eines
Offdesign-Betriebspunktes aus. In diesem kommt es zu einer verstärkten Bildung der Ro-
torkanalwirbel durch eine druckseitige Inzidenz. Im betreffenden Betriebspunkt konnte
für den kleinen Axialspalt eine weitere Steigerung des Stufenwirkungsgrades registriert
werden, da durch die großen Passagenwirbel das Potential zur Unterdrückung eben-
dieser mittels des Statornachlaufs gut ausgeschöpft werden konnte. Kikuchi et al.[94]
zeigen in ihrer Nachrechnung der Ergebnisse von Funazaki noch einmal deutlich, dass
mit steigendem Axialspalt die Rotorsekundärströmungen stärker werden und weiter in
die Kanalmitte reichen. Ob dieser Effekt nicht einfach durch die angewachsene Seiten-
wandgrenzschicht zwischen Stator und Rotor erklärt werden kann, wird nicht deutlich.
Wichtig ist in diesem Zusammenhang zudem die Feststellung, dass in der Kanalmitte,
in der ein kleiner Bereich annähernd zweidimensionaler Strömung herrscht, keine Unter-
schiede im Wirkungsgrad zwischen den drei Axialspalten erkennbar sind.
Bei transsonischen Maschinen ergeben sich leicht geänderte Trends bezüglich des Wir-
kungsgrades. Cho et al. [19] untersuchten den Effekt in einer supersonischen Turbine zum
Einsatz in Turbopumpen für Raketentriebwerke und kamen zu dem Ergebnis, dass es
einen mittleren optimalen Axialabstand zwischen Düse und Rotor gibt. Für einen Spalt
von δ/sax = 0,23 wird die Totaldruckverlustziffer minimal. Reflektierte Verdichtungsstö-
ße werden hier als Erklärung angegeben.
Kelecy et al. [92] untersuchten den Einfluss einer Axialabstandsvariation in einer ein-
stufigen transsonischen Turbine mit δ/sax = 0,2, δ/sax = 0,4 und δ/sax = 0,6. Die
numerischen Ergebnisse ihrer zweidimensionalen Untersuchung zeigten ein Maximum im
Wirkungsgrad bei δ/sax = 0,4. Den Grund sah Kelecy in einer Reduktion der Druck-
fluktuationen bei Erhöhung des Axialabstands, wobei in seiner 2D-Studie Verluste durch
Sekundärströmungseffekte vernachlässigt wurden. Folgearbeiten zu der gleichen Geome-
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trie wurden sowohl experimentell, als auch numerisch von Busby [18] und Venable [208]
vorgestellt. Die numerischen Simulationen wurden hierbei von zwei- auf dreidimensionale
Untersuchungen erweitert, wobei sich identische Tendenzen zu der Vorgängerarbeit von
Kelecy [92] zeigten. Bei einer Verkleinerung des axialen Abstandes zwischen dem Stator
und dem Rotor zeigten die Ergebnisse eine Zunahme der Rotorverluste, die mit einer
Verringerung der Statorverluste einherging. Die Reduzierung der Statorverluste wurde
auf eine Zunahme der Stator-Rotor-Interaktion sowie auf die Verringerung der Verluste
der Nachlaufausmischung zurückgeführt.
2.5.2. Zweidimensionale numerische Untersuchungen
Cizmas et al. [20] führte zweidimensionale Navier-Stokes-Rechnungen auf drei radialen
Schnitten durch. Bei einer Variation von δ/sax = 0,3, δ/sax = 0,41, δ/sax = 0,59 und
δ/sax = 0,67 wurde ein maximaler Wirkungsgrad für δ/sax = 0,41 gefunden. Cizmas
führt zwar die instationäre Interaktion als Grund für die berechneten Ergebnisse an, ohne
aber genauer auf die physikalischen Mechanismen einzugehen. Ähnliche Ergebnisse wie
bei den numerischen und experimentellen Untersuchungen von Busby [18] und Venable
[208] erzielten von Hoyningen-Huene und Hermeler [82] in ihrer rein numerischen Ana-
lyse einer Siemens Gasturbinenstufe. Um einen gerechten Vergleich unter den einzelnen
zeitgenauen Simulationen anzustreben, beschränkten sie sich auf 2D-Simulationen. Bei
einer dreidimensionalen Axialabstandsvariation würde eine Optimierung des Ringraumes
sowie eine Anpassung der Schaufelform und -höhe erforderlich sein, wodurch sich die Test-
fälle dann in so vielen Parametern unterscheiden würden, dass eine klare Aussage über
den Zusammenhang von Wirkungsgrad und Verlusten nicht mehr getroffen werden kann.
Den Grund für ein Wirkungsgradmaximum in ihrer Studie sehen sie in einem Optimum
zwischen Erhöhung der Mischungsverluste und der Reduzierung der Druckfluktuationen
bei Vergrößerung des Axialabstands [81]. In seiner rein numerischen Studie an einer typi-
schen Hochdruckturbinenstufe rechnete Moczala [129, 128] mit Hilfe von 2D-zeitgenauen
Rechnungen auf hybriden Gittern. Für eine Variation des Axialspalts in fünf Schritten
zwischen δ/sax = 0,15 und δ/sax = 0,35 erhält er einen Wirkungsgradgewinn von etwa
0,15% für den großen Axialspalt. In der Studie wird die Zuström-Machzahl variiert und
mit höherer Machzahl sinkt die Wirkungsgraddifferenz zwischen den Axialspalten ab. Er-
klärt wird das beobachtete Verhalten mit der Abnahme der Druckfluktuationen auf dem
Stator durch Potentialwirkung. Auch Moczala beobachtet, dass Nachlaufdruckschwan-
kungen und Potentialdruckschwankungen sich verstärken oder auslöschen können. Das
wird auf die unterschiedlichen Ausbreitungsgeschwindigkeiten und Richtungen zurück-
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geführt.
Eine verlustreichere Nachlaufströmung vom Stator trägt offensichtlich zu einer Vergröße-
rung der Verluste in der nachfolgenden Schaufelreihe bei. Dies wird mit dem Negative-Jet
begründet, obwohl auch die Ausmischung der Statornachläufe als Ursache in Betracht
kommt. Beim Übergang auf eine 3D-Simulation stellt Moczala [127] bei der untersuch-
ten Geometrie ein Optimum des Stufenwirkungsgrades bei δ/sax = 0,2 im Vergleich zu
δ/sax = 0,3 fest. Nach seiner Meinung ist das Schaufelhöhenverhältnis nicht groß genug,
um die größeren Seitenwandverluste durch schwächere Potenzialeffekte im Mittelschnitt
zu kompensieren.
2.6. Fazit
Während die grundlegenden physikalischen Effekte und Bestandteile der Strömung in
Turbinen weitestgehend verstanden sind, herrschen im Bezug auf die Auswirkungen auf
den Wirkungsgrad erhebliche Differenzen. Die Gründe für die Differenzen können im
einzelnen nicht nachvollzogen werden, da die Datenbasis der publizierten Studien in der
Regel nicht ausreicht, jedoch sollen die Kernpunkte genannt werden. Bezogen auf den
Nachlaufdefektrückgewinn stellt sich die Frage nach dem theoretisch erreichbaren Po-
tential (Wirkungsgradverbesserung), das von Rose und Harvey [167] mit einigen Zehntel
Prozent angegeben wird. Es ist nicht klar, wieviel davon tatsächlich nutzbar wäre. Dies
wiederum hat einen Einfluss auf die Messbarkeit des Effekts.
Bei der instationären Interaktion der Wirbel und Nachlaufsegmente mit der nachfolgen-
den Schaufelreihe drängt sich die Annahme auf, dass diese Effekte sehr sensitiv auf Ver-
änderungen der Geometrie reagieren. Die Vielzahl der sich scheinbar wiedersprechnenden
Beobachtungen stützt diese These. Die Einbeziehung aller geometrischen Bestandteile,
Kavitäten, Spalte, Kanten und Filletradien wird somit Vorraussetzung für eine erfolgrei-
che numerische Simulation.
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3.1. Aufbau
Die Durchführung der Experimente erfolgte an dem in Abbildung 3.1 dargestellten an-
derthalbstufigen Kaltluftturbinenprüfstand des Instituts für Strahlantriebe und Turbo-
arbeitsmaschinen der RWTH Aachen. Der ursprüngliche Prüfstand ist bereits seit vielen
Jahren in Betrieb und wurde bereits ausgiebig beschrieben. Reinmöller [156] und Wal-
ravens [212] geben umfassenden Überblick über den Prüfstand und dessen Aufbau. Im
folgenden beschränkt sich die Beschreibung daher auf die zum Verständnis notwenigen
Grundlagen sowie die Neuerungen im Rahmen des Umbaus für das aktuelle Forschungs-
vorhaben.
Der Prüfstand wird über den Zulauf von dem institutseigenen Radialverdichter mit
Abbildung 3.1.: Ansicht des verwendeten Prüfstands mit geöffneter Beschaufelung.
Durchströmungsrichtung vom Beruhigungskessel rechts nach links.
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Druckluft versorgt. Im Verlauf der Zuleitung befindet sich ein Venturi-Rohr mit verkürz-
ter Zulaufstrecke nach DIN EN ISO 5167 [30] zur Bestimmung der Durchflussrate. Damit
wird eine genaue Bestimmung des Massenstroms ermöglicht. Die Leistungsentnahme an
der Turbine erfolgt über eine wassergekühlte Wirbelstrombremse. Unmittelbar vor der
Turbine wird die Strömung durch ein Turbulenzgitter in einen Beruhigungskessel geführt,
um homogene Zuströmbedingungen für die Turbine einzustellen. Aus gleichem Grund ist
der Zulaufkonus der Nabe freitragend an den Schaufeln des ersten Leitrades befestigt. Die
gehäuseseitige Begrenzung des durchströmten Raumes besteht aus Ringen, die den Zu-
gang von Messsonden ermöglichen. Diese Ringe sind in axialer Richtung kraftschlüssig
miteinander verbunden. In radialer Richtung werden sie durch weitere Gehäusestruk-
turen getragen und können durch die dort angebrachten Verstellmechanismen in Um-
fangsrichtung gedreht werden. Alle mechanischen Verstellantriebe am Prüfstand sind im
Rahmen dieser Untersuchungen durch hochpräzise Servomotoren mit digitalen Positions-
gebern ersetzt worden, um eine hohe Genauigkeit bei der Positionierung zu gewährleisten.
Der fliegend gelagerte Rotor ist auf einer Präzisions-Drehmoment-Messwelle montiert,
was eine Leistungsmessung ohne den Einfluss von Lagerreibung ermöglicht. Ein berüh-
rungsloses Messsystem überträgt die Drehmomentinformationen. Die Leistungsregelung
erfolgt über eine elektrisch angesteuerte Wirbelstrombremse. Die hierbei anfallende Wär-
me wird mit Kühlwasser abgeführt. In Abbildung 3.2 ist das Schnittbild der Beschaufe-
Abbildung 3.2.: Schnitt durch die Beschaufelung der untersuchten Turbinenstufe
lung für den kleinen untersuchten Axialspalt exemplarisch dargestellt. Der Ringraum ist
zylindrisch mit einem Nabendurchmesser von 490mm aufgebaut, was eine einfache Ein-
stellung des Schaufelreihenabstands ermöglicht. Die austauschbaren Ringe zum Einstel-
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Tabelle 3.1.: Thermodynamische Kenngrößen der Turbine
n [1/min] m˙ [kg/s] pt,0 [bar] Tt,0 [K] pt,4 [bar] Tt,4[K] ∆h/u2 cax/u2
3500 8,1 1,632 329 1,279 ≈ 308 2,074 0,55
Tabelle 3.2.: Kennzahlen der Turbinenbeschaufelung
Stator 1 Rotor Stator 2
Schaufelzahl [-] 33 44 66
Gehäusedurchmesser [mm] 600,0 600,0 600,0
Nabendurchmesser [mm] 490,0 490,0 490,0
Teilungsverhältnis t/s [-] 0,9 0,98 0,71
relative Schaufelhöhe h/s [-] 0,95 1,4 1,51
projizierte rel. Höhe h/sax [-] 1,45 1,77 1,57
Zweifelzahl [-] 0,79 0,95 0,89
Reynoldszahl [-] 8,1 · 105 5,2 · 105 3,3 · 105
Radialspalt Höhe [mm] - 0,3 -
gem. Zuströmwinkel [°] 90,0 46,5 137,6
gem. Austrittswinkel [°] 19,9 159,6 30,8
len des Axialspalts wurden vermessen und entsprechen den geforderten Genauigkeiten.
Zusammenfassend sind die wichtigsten thermodynamischen Daten der Turbine in Tabelle
3.1 dargestellt. Im Rahmen der bisherigen Forschungsvorhaben war die Kaltluftturbine
mit einfachen, prismatischen Beschaufelungen ausgestattet, die vergleichsweise geringe
aerodynamische Belastungen aufwiesen. Daher wurde vom Industriepartner MTU für
dieses Projekt eine neue Beschaufelung für den zylindrischen Ringraum der Turbine aus-
gelegt, die hinsichtlich Gestaltung, Profilierung und Belastung dem aktuellen Stand der
Technik für die Niederdruckturbine entspricht. Die Beschaufelung weist keine besonde-
ren dreidimensionalen Gestaltungselemente wie z.B. Lean, Bow oder Aufdickungen auf,
um die erwarteten Effekte der Untersuchung nicht zu überlagern. Allerdings weist die
Beschaufelung entgegen einer realen Niederdruckturbine ein Schaufelhöhenverhältnis ei-
ner Hochdruckturbine auf und wird durch den Druckbetrieb der Verdichteranlage mit
erhöhten Reynoldszahlen betrieben. Mehrere Sehnenlängen hinter dem zweiten Stator
ist zur Drallentnahme ein zusätzliches Schaufelgitter eingebaut, das die Strömung in die
Umlenkung des Abströmkanals homogenisiert.
Die Instrumentierung des Prüfstands erfolgte in enger Kooperation mit der Firma MTU
Aero Engines und umfasst die in Abbildung 3.3 gezeigten Messstellen. Besonders aufwen-
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dig ist die Instrumentierung am Eintritt und Austritt der Maschine. Am Eintritt werden
detaillierte Randbedingungen für die Simulationen aufgezeichnet, während am Austritt
die Vermessung des Wirkungsgrades hohe Anforderungen an die Messtechnik stellt. Mit
der am Prüfstand applizierten Messtechnik zählt dieser derzeit zu den modernsten Kalt-
luftturbinenprüfständen in der deutschen Hochschullandschaft. Die Sondenmesstechnik
und die Messunsicherheiten werden in Kapitel 4.3 eingehend beschrieben.
3.2. Betrieb und Regelung
Während der Untersuchungen an der Versuchsturbine im Rahmen dieses Forschungsvor-
habens haben sich zu Beginn des Projektes immer wieder Unzulänglichkeiten heraus-
gestellt, die durch einen zeitlich nicht konstanten Betriebspunkt über die Dauer eines
Versuchstages hervorgerufen wurden. Eine Lösung hierfür ist in Kooperation mit der
Firma Tetratec Instruments erfolgt. Für die Druckregelung wird ein Prozessrechner vom
Typ Tetratec S320 eingesetzt, auf dem drei verschiedene Regelkreise für Eintrittsdruck,
Austrittsdruck und Drehzahl in digitalisierter Form arbeiten. Die Regelparameter sind
am System des Prüfstandes so eingestellt worden, dass Abweichungen von den Sollwer-
ten, die der Messrechner vorgibt, möglichst schnell ausgeregelt werden.
Mechanisch sind für die Druckregelung sowohl in der Zuluft- als auch in der Abluftlei-
tung motorbetriebene Schieber verbaut, die für die Grobregelung eingesetzt werden. Die
Feinregelung übernehmen dann schnelle Servoventile, die als Bypass zu den Motorschie-
bern geschaltet sind. Das Regelkonzept für die Drücke sieht vor, dass der Motorschieber
mit einem kurzen Impuls beaufschlagt wird, wenn die Servoventile eine definierte Zeit-
spanne unter 10% oder über 90% ihres Regelbereiches verharren. Dieser Impuls reicht
aus, das Servoventil wieder in Mittelstellung zu bringen. Während der laufenden Mes-
Profildrücke
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Ein- / Austrittsdrücke
Sondenrechen
Profildrücke
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Abbildung 3.3.: Messstellenplan stationärer und instationärer Messungen am Prüfstand
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Tabelle 3.3.: Regelabweichungen für die relevanten Betriebsparameter der Turbine
Standardabweichung relativ [%]
Drehzahl [1/min] 1,138 0,036
Drehmoment [Nm] 0,35 0,083
Leistung [kW] 0,13 0,093
Eintrittsdruck [Pa] 57,0 0,035
Austrittsdruck [Pa] 22,6 0,018
sungen kann dieser Impuls unterdrückt werden, um nicht durch eine kurze, stochastische
Druckschwankung den Motorschieber zu aktivieren und damit die Messdaten zu gefähr-
den. Die Servoventile sind so ausgelegt, dass während eines normalen Versuchstages der
Regelbereich von 10% bis 90% ausreicht, um die Sollwerte der Drücke zu halten. In Ta-
belle 3.3 sind die erreichten Abweichungen vom jeweiligen Sollwert aufgetragen. Bei der
Drehzahlregelung wird durch die Einstellung des Erregerstroms der Bremse die Dreh-
zahl im Zeitmittel genauer als 0,1% eingestellt. Somit kann die Drehzahl während der
gesamten Versuchszeit konstant gehalten werden. Eine exakte Betriebspunkteinstellung
und eine hohe Betriebspunktstabilität können folglich gewährleistet werden. Dies sind
zwingende Voraussetzungen für den Vergleich der Messergebnisse der unterschiedlichen
Axialspaltkonfigurationen.
3.3. Sicherheitsaspekte
Zusätzlich ist die Infrastruktur des Prüfstands auf einen aktuellen Stand gebracht wor-
den. Dies umschließt die Steuerung mit einem Controller der Firma Siemens, die alle
sicherheitsrelevanten Parameter überwacht und gegebenenfalls eingreift. Dazu zählen
die Öldrücke, Luftversorgung und die Spannungsversorgung aller sicherheitsrelevanten
Geber.
Um Schwingungen des Rotors (Taumeln und Auswirkungen von Unwuchten) rechtzeitig
erkennen und Schäden abwenden zu können, wurde ein Messsystem auf der Basis von
induktiven Gebern eingebaut. Zwei Messaufnehmer wurden dazu in den Gehäusering
über dem Rotor eingebettet und können damit den Abstand zu den darunter laufenden
Rotorschaufen ermessen. Beide Sensoren sind jeweils in einem Adapterstück aus Kunst-
stoff montiert, welches wiederum in einem Gewinde im Gehäuse der Turbine montiert
ist. Durch das Adapterstück wird ein ausreichend großer metallfreier Raum um den Sen-
sorkopf sichergestellt, um einen störungsfreien Betrieb des Sensors zu gewährleisten.
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Bei den Aufnehmern handelt es sich um Wirbelstromsensoren. Dies sind induktive Sen-
soren, deren aktives Element aus einer Spule und einem Ferritkern besteht. Die Sensoren
erzeugen in ihrer Nähe ein primäres hochfrequentes Magnetfeld. Dieses induziert in Ob-
jekten aus leitendem Material in der Nähe Wirbelströme. Die Wirbelströme erzeugen
nun ihrerseits ein sekundäres Magnetfeld, das dem Primärfeld überlagert wird und seine
magnetische Flussdichte ändert. Diese Veränderung wird im Konverter analog verarbei-
tet und als Spannungssignal ausgegeben. Die Überwachung des Spannungssignals erfolgt
optisch durch das Fahrpersonal während des Betriebs. Die Auslegungsdrehzahl von 3500
1/min ist durch die Festigkeit des Rotors limitiert. Bei einer eventuellen Überdrehzahl
aktiviert ein Sicherheitsschaltkreis die Notausklappe und entlastet die Verdichteranlage.
Die drucklose Turbine kommt selbstständig zum Stehen.
Der Turbinenprüfstand ist damit geeignet, die Messaufgaben für die geplanten Untersu-
chungen sicher und mit ausreichener Genauigkeit zu gewährleisten.
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4.1. Auswahl der numerischen Methoden
Im Folgenden werden die verwendeten Methoden zur Berechnung der numerischen Strö-
mungslösungen kurz skizziert, um eine Einordnung der gezeigten Ergebnisse zu ermögli-
chen.
4.1.1. Grundgleichungen der Strömungsmechanik
4.1.1.1. Navier-Stokes-Gleichungen
Die Navier-Stokes-Gleichungen beschreiben die Erhaltungssätze für Masse, Impuls und
Energie eines Fluids. Die für diese Untersuchung herangezogenen Grundgleichungen so-
wie ihre Modifikationen werden im Folgenden eingeführt. Um die Strömung in den Kom-
ponenten von Turbomaschinen zu simulieren, müssen die kompressiblen Navier-Stokes-
Gleichungen numerisch gelöst werden. Ausgehend von einem Kontrollvolumen dV lassen
sich die Erhaltungsgleichungen als eine Bilanzgleichung für die abhängigen, konservati-
ven Variablen aufstellen. Die zeitliche Änderung der Erhaltungsgröße im betrachteten
Volumen ergibt sich aus deren Fluss über die Berandungsfläche dA und einem Quellterm
im Volumen. Somit gilt für die vektorielle Integralform der Gleichungen:
∫
V
∂ ~Q
∂t
dV +
∮
A
H · ~n dA =
∫
V
~S dV mit ~Q = (ρ, ρu, ρv, ρw, ρe)T (4.1)
Mit dem Vektor ~Q werden die konservativen Variablen erfasst. Dieser setzt sich aus der
Dichte ρ, dem Impuls mit dem Geschwindigkeitsvektor ~v und der Energie e zusammen.
Die Flüsse werden als generalisierte Flüsse H zusammengefasst, deren Anteil normal zur
Oberfläche im Oberflächenintegral bilanziert wird Der Term ~S beschreibt Quellterme
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durch Volumenkräfte bei rotatorischer Bewegung sowie bei entsprechender Modellierung
zusätzliche Wärmequellen oder chemische Reaktionen. Die Erhaltungsgleichungen in di-
vergenzform lauten dann wie folgt.
Massenerhaltung:
∂ρ
∂t
+∇ · (ρ~v) = 0 (4.2)
Impulserhaltung:
∂(ρ~v)
∂t
+∇ · (ρ~v ⊗ ~v + σ) = ~fvol (4.3)
Energieerhaltung:
∂ρe
∂t
+∇ · (ρe~v + σ~v + ~q) = ~fvol · ~v (4.4)
Es wird das Integrationsgebiet in ein Gitternetz diskreter Punkte unterteilt und die Dif-
ferentialgleichungen werden mit entsprechenden Differenzengleichungen approximiert.
4.1.1.2. Schließung der Bestimmungsgleichungen
Die Reynoldszahl der Strömung setzt die Trägheitskräfte und Viskositätskräfte in Be-
ziehung. Bei genügend hohen Reynoldszahlen kommt es zu stochastischen Geschwin-
digkeitsschwankungen, die die Hauptströmungsrichtung überlagern. Es bildet sich eine
turbulente Strömung aus. Die Simulation der kompletten Zeit- und Längenskalen der
Turbulenz ist bisher für typische Turbomaschinenströmungen noch nicht praktikabel.
Man beschränkt sich daher auf die Berechnung des deterministischen Mittelwertes der
Strömung. Der Mittelwert einer stationären Strömung lässt sich über eine zeitliche Inte-
gration für ein hinreichend großes Zeitintervall ermitteln. Für die Mittelung einer insta-
tionären Strömung wird dagegen auf die Ensemble-Mittelung zurückgegriffen:
Q(xi,t) = lim
n→∞
1
n
n∑
k=1
Qk(xi,t) (4.5)
Angewandt auf die Navier-Stokes-Gleichungen ergeben sich so die Reynolds-gemittelten
Navier-Stokes-Gleichungen. Durch den nichtlinearen Charakter der Gleichungen blei-
ben bei der Mittelwertbildung die Produkte der Schwankungsbewegungen übrig, die als
Spannung interpretiert werden können. Der Tensor der Reynolds-Spannungen lautet in
Elementschreibweise:
τij = −v′′i v′′j (4.6)
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Zur Bestimmung dieser Größen muss zusätzlicher Aufwand betrieben werden. Dies ist
als Schließungsproblem der Reynolds-gemittelten Navier-Stokes-Gleichungen bekannt. In
Kapitel 4.1.2 werden die üblichen Ansätze vorgestellt.
4.1.2. Turbulenzmodellierung
Die Lösungsverfahren für die Navier-Stokes-Gleichungen lassen sich nach der Herange-
hensweise an das Schließungsproblem der gemittelten Gleichungen einteilen. Bei statisti-
schen Modellen wird versucht, eine Beschreibung für die Reynolds-Spannungen aus den
gemittelten Größen des Strömungsfeldes abzuleiten, während sogenannte Grobstruktur-
modelle Teile der turbulenten Schwankungsbewegungen berechnen, andere jedoch wei-
terhin modellieren. Die direkte numerische Simulation hingegen umgeht das Schließungs-
problem durch Berechnung aller Anteile der Schwankungsbewegungen. Der numerische
Aufwand steigt dabei in der genannten Reihenfolge überproportional an.
Bei den Wirbelviskositätsmodellen wird von einer isentropen Turbulenz ausgegangen und
es werden die Reynolds-Spannungen nach dem Boussinesq-Ansatz über eine turbulente
Scheinviskosität µT approximiert:
τij = µT
(
∂v˜i
∂xi
+
∂v˜j
∂xi
)
− 2
3
δij
(
µT
∂v˜k
∂xk
)
(4.7)
Zur Bestimmung von µT werden nun Nullgleichungs-, Eingleichungs- und Zweigleichungs-
modelle verwendet, wobei die Anzahl der zusätzlich zu lösenden Transportgleichungen
gemeint ist. Die Zweigleichungsmodelle haben sich heute zum Stand der Technik entwi-
ckelt. Je eine Differentialgleichung beschreibt die Produktion und eine die Dissipation
von turbulenter kinetischer Energie.
Darüber hinaus gibt es die sogenannten Reynolds-Spannungsmodelle, die nicht mehr auf
der Annahme von isotroper Turbulenz basieren. Somit müssen Transportgleichungen für
die Reynolds-Spannungen in allen drei Raumrichtungen gelöst werden. Eine gute, vertie-
fende Einführung in die numerische Turbulenzmodellierung findet sich bei Ferziger und
Peric [43].
4.1.3. Bewertung des Rechenaufwands für höherwertige
Lösungsverfahren
Ausgehend von den dreidimensionalen Reynolds-gemittelten Navier-Stokes-Rechenver-
fahren, die Stand 2011 als Stand der Technik in der industriellen Auslegungspraxis an-
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zusehen sind, gibt es mittlerweile auch Anwendungen von Grobstruktur-Simulationen bei
Turbomaschinen. Diese Entwicklung ist mit der Steigerung der zur Verfügung stehenden
Rechenleistung ermöglicht worden und wird daher in Zukunft weitere Anwendungsfel-
der erschließen. Um die Verwendung von derartigen Verfahren bewerten zu können, er-
folgt eine Abschätzung des Rechenaufwands für die hier untersuchte Turbinengeometrie.
Die räumlichen Skalen der turbulenten Schwankungen in Form von sogenannten Turbu-
lenzballen ist eine Funktion der Reynoldszahl. Unterhalb einer kritischen Reynoldszahl
dominieren die Zähigkeitskräfte im Fluid und infinitesimale Störungen klingen ab. Die
Strömung ist mehrheitlich laminar. Mit steigender Reynoldszahl überwiegen die Träg-
heitskräfte und die minimale Größe der relevanten turbulenten Strukturen, die Kolmo-
gorov Mikroskala ηK , sinkt mit folgender Abhängigkeit
1
ηK
∼ ReL3/4 (4.8)
von der turbulenten Reynoldszahl ReL = u · Lǫ/ν, vgl. Tsinober [206]. Die Implika-
tion für die numerische Simulation ist klar ersichtlich. Für eine räumliche Auflösung
der turbulenten Skalen ist eine überproportional feine Diskretisierung des Rechengebie-
tes notwendig [16]. Weiter ist zu beachten, dass entgegen vereinfachender Aussagen die
einfache räumliche Auflösung der Kolmogorov Mikroskala noch nicht ausreicht, um ei-
ne echte direkte numerische Simulation zu ermöglichen, siehe auch George und Tutkun
[56], sondern die Netzauflösung streng genommen bis in den atomaren Bereich verfeinert
werden müsste. Die Idee der Grobstruktur-Simulationen ist daher, einen als isotrop an-
genommenen hochfrequenten Teil des turbulenten Spektrums durch eine Filterfunktion
abzutrennen und mit einem geeigneten Modellansatz zu berechnen. Diese Annahmen
sind streng genommen nur dann gültig, wenn die lokale Reynoldszahl groß genug ist, um
einen ausreichenden Abstand zwischen den kleinsten Skalen ηK und den großen Skalen
Lǫ zu erhalten [147]. In diesem „inertial subrange“, oder auch Trägheitsbereich ist das
Spektrum der turbulenten kinetischen Energie invariant abhängig von der Wellenzahl
k−5/3 [56]. Weiter gilt für die kleineren Skalen dann die Kolmogorov’sche Hypothese der
lokalen Isotropie: Bei ausreichend großer Reynoldszahl ist die kleinstskalige Turbulenz
von isotropem Charakter [147]. In Abbildung 4.1 ist schematisch ein typisches turbulen-
tes Spektrum gezeigt. Die Energie nimmt im Trägheitsbereich mit einer Steigung von
-5/3 mit der Wellenzahl ab. Damit ist formal die Voraussetzung für eine Filterung im
Spektralbereich erfüllt. Legt man diese Voraussetzungen zugrunde, ergeben sich trotz
allem exorbitant hohe Netzknotenzahlen. Beispielsweise ist für die hier untersuchte Tur-
bine die Reynoldszahl, gebildet mit der Kanalhöhe und einer mittleren Geschwindigkeit,
von der Größenordnung 2,75 · 105. Damit ergibt sich eine Kolmogorov-Länge von ηK von
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Abbildung 4.1.: Idealisierte Darstellung eines turbulenten Spektrums mit eindeutigem
Trägheitsbereich. In doppelt logarithmischer Auftragung spektrale Ener-
giedichte E über der Wellenzahl k nach [98].
rund 5 · 10−6m. In dieser Größenordnung liegt damit auch die dimensionslose Abstands-
koordinate y+ mit rund 2 · 10−6m.
Nach Michelassi et al. [124] sind für eine DNS die folgenden Werte für die richtungs-
abhängige Netzauflösung in Wandnähe adäquat: ∆y+ ≈ 0,8, ∆x+ ≈ 10, ∆z+ ≈ 3.
Fröhlich und Rodi [47] nennen für eine LES Werte von ∆y+ ≈ 2, ∆x+ ≈ 50 − 150,
∆z+ ≈ 15 − 40, während Sagaut [170] eher die unteren Grenzwerte als valide ansieht:
∆y+ ≈ 1, ∆x+ ≈ 50, ∆z+ ≈ 15. Alle genannten Autoren nennen zur hinreichend siche-
ren Einhaltung der CFL-Bedingung einen dimensionslosen Zeitschritt von CFL-Zahlen
≈ 0,5. Dies ist notwendig, um die Bewegung der kleinen Wirbel mit einer charakteristi-
schen Geschwindigkeit auf einem gegebenen Rechennetz aufzulösen.
Bezogen auf den Fall der Turbine, eine erhebliche Vergröberung des Netzes in normaler
Richtung zurWand vorausgesetzt, ergeben sich damit Knotenzahlen von 900x550x1800 =
891 · 106 für eine Passage. Die Werte gelten in axialer, normaler und radialer Koordinate
und unter Annahme eines strukturierten Gitters und einem Expansionsverhältnis der Zel-
len von 1,5%Wandnormalenrichtung. Die gleiche Größenordnung lässt sich auch über das
Verhältnis der Reynoldszahlen ermitteln. So verwenden Michelassi et al. [124] 13,7 · 106
Gitterpunkte bei einer Reynoldszahl von 48000, was mit der Skalierung (ReI/ReII)9/4
auf 695 · 106 Gitterpunkte führt. Für die Simulation der Rotor-Stator-Interaktion erge-
ben sich mit der Notwendigkeit, ein Segment mit 3+ 4+ 6 = 13 Passagen zu simulieren,
Knotenzahlen von etwa 11,5 · 109. In Kombination mit dem notwendigen kleinen Zeit-
schritt von τ = c/∆x · 0,5 müssen etwa 1200 Zeitschritte pro Rotorperiode aufgelöst
werden. Zusammengenommen ist der Aufwand verglichen mit der URANS Rechnung
daher etwa um den Faktor 8000 größer. Auswege aus dieser Problematik ergeben sich
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nur, wenn Abstriche bei der Genauigkeit in Kauf genommen werden. Als Beispiel dienen
Very Large Eddy Simulation-Berechnungen (VLES), definiert als Rechnungen, in denen
weniger als 80% der turbulenten kinetischen Energie in den aufgelösten Skalen enthal-
ten ist, Pope [147]. VLES können beispielsweise qualitative Aussagen über großskalige
Wirbelinteraktionen liefern. Auch das Ersetzen von feiner Diskretisierung an der Wand
durch reine Modellierung, sogenannte hybride RANS/LES-Ansätze, können den Rechen-
aufwand massiv absenken, liefern aber keine intrinsische Aussage über die Verteilung der
turbulenten Größen in der Grenzschicht. Siehe dazu auch [192, 230, 111]. Di Mare et
al. [117] haben an den im Ercoftac Testcase veröffentlichten Daten der alten Aachener
Kaltluftturbine bereits im Jahr 2002 eine Large Eddy Simulation der ersten zwei Schau-
felreihen durchgeführt. Allerdings ist durch das Modellieren aller Wandgrenzschichten
eine sehr geringe Knotenzahl von 2 · 106 möglich, mit den genannten Einschränkungen
für die Berechnung von Transition und aerodynamischen Verlusten.
Eastwood [40] teilt die Simulationen in die Kategorien rigorous und practical LES ein.
Erstere haben ihren Schwerpunkt auf der Grundlagenforschung mit Fokus auf möglichst
geringen numerischen Fehlern, während der praktische Ansatz eher bei ingenieurspezi-
fischen Problemen zum Einsatz kommt. In der Literatur sind viele Untersuchungen zu
finden, die den praktischen Ansatz verfolgen und dabei eine starke Reduktion der Netz-
diskretisierung vornehmen. So sind bei Dufour [38] teilweise nur eine Größenordnung
mehr Netzknoten im Vergleich zu RANS verwendet worden. Diese Simulationen sind
daher eher der VLES oder sogar der URANS zuzuordnen, siehe [168].
Die Untersuchungen, die der Kategorie practical LES zuzuordnen sind, haben zudem alle
eine mehr oder weniger starke Reduktion der radialen Höhe vorgenommen. Michelassi et
al. [124] sowie Wu und Durbin [223] haben ihre Untersuchungen an einem T106 Turbi-
nenprofil durchgeführt, welches ausgiebig bei kleinen Reynoldszahlen vermessen wurde
und dabei 15 bzw. 20% Schaufelhöhe vernetzt. Opiela et al. [133] haben ihr Berechnungs-
gebiet sogar auf 2% der verfügbaren Höhe reduziert. Auch Rais DNS des T106 Gitters
[155] fällt in diese Kategorie. Zuletzt ist noch die Frage der richtigen Wahl der Rand-
bedingungen zu klären. Diese können bei Grobstruktursimulationen nicht mehr nur aus
radialen Profilen gemittelter Größen bestehen, sondern müssen die zeitliche Variation der
turbulenten Schwankungen am Eintritt mit zughörigem Spektrum abbilden. Tabor [196]
gibt eine gute Einführung in diese Problemstellung und zeigt Lösungsansätze auf.
Allen Untersuchungen mit Grobstrukturmodellen ist Stand 2011 die starke Konzentrati-
on auf Machbarkeitsnachweise und qualitative Untersuchung von Strömungsphänomenen
gemein. Validierung von beispielsweise Verlustentstehung oder globalen Strömungspara-
metern wie Abströmwinkel oder radiale Verteilungen stehen noch aus. Ausnahme ist
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beispielsweise die LES mittels des kommerziellen Strömungslösers Ansys CFX von einer
Niederdruck-Turbinenkaskade bei einer niedrigen, aber technisch relevanten Reynolds-
zahl von Re2 = 57000 von Funazaki et al. [48]. Es wurde dabei eine gute Übereinstim-
mung mit den Messdaten gefunden.
4.2. Beschreibung des verwendeten Strömungslösers
Aus den genannten Einschränkungen und praktischen Anwendungsschwierigkeiten der
formal höherwertigen Simulationsmodelle ergibt sich für diese Arbeit, dass die dreidi-
mensionale instationäre Reynolds Averaged Navier-Stokes Simulation (URANS) mit er-
probtem Turbulenzmodell die beste Wahl darstellt. All diese Eigenschaften sind in der
Simulationsumgebung TRACE erfüllt, die im Folgenden komprimiert vorgestellt wird,
um dem Leser die Möglichkeit zu geben, die erzielten Ergebnisse besser bewerten zu
können.
Das Simulationssystem TRACE (Turbo Machinery Research Aerodynamic Computa-
tional Environment) zur Untersuchung von stationären und instationären, reibungsbe-
hafteten, dreidimensionalen Strömungen durch Turbomaschinen wird vom Institut für
Antriebstechnik des DLR zusammen mit der MTU als Industriepartner und einigen klei-
neren Partnern aus dem Bereich der Hochschulen entwickelt. Das Institut für Strahlan-
triebe und Turboarbeitsmaschinen der RWTH Aachen leistet dabei zum Beispiel im Hin-
blick auf die Weiterentwicklung von TRACE in Offdesign-Bereich einen Beitrag. TRACE
ist für eine Vielzahl von Testfällen validiert worden. Besonders im Bereich der Nieder-
druckturbinen mit ihren großen relativen Schaufelhöhen ist die Validierung als sehr gut
anzusehen, siehe unter anderem Gier et al. [59, 58] und Kügeler et al. [108].
Das System ist, basierend auf strukturierten oder unstrukturierten sowie hybriden Git-
tern und unter Nutzung von Standard-Kommunikationsbibliotheken, parallelisiert. We-
sentliche Bestandteile des strukturierten Multi-Block-Verfahrens sind TVD-Upwind-Sche-
mata zur Diskretisierung der konvektiven Terme, implizite Zeitintegration, explizite Zei-
tintegration von 2. Ordnung, Genauigkeit in Kombination mit verschiedenen Beschleu-
nigungstechniken; mehrdimensionale, nicht reflektierende Formulierungen der Randbe-
dingungen an Ein- und Austrittsrändern der Rechendomäne und ein für die Turbo-
maschinenströmung angepasstes k − ω Zweigleichungs-Turbulenzmodell nach Wilcox
[217, 216].
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4.2.1. Diskretisierung
Im Programm TRACE wird für die Ortsdiskretisierung eine Finite-Volumen-Methode
verwendet. Dabei wird die Geometrie in einzelne Flächen und Volumina eingeteilt. Bezo-
gen auf die Navier-Stokes-Gleichungen werden dabei die konvektiven anders als die visko-
sen Terme behandelt. Konvektive Flüsse können mit einem Upwind-Verfahren nach Roe
[163, 164, 165] diskretisiert werden. Alternativ steht mit der Flux-Difference-Splitting-
Methode die Möglichkeit einer Linearisierung des Problems zur Verfügung. Die viskosen
Flüsse werden über zentrale Differenzen zweiter Ordnung diskretisiert.
Für die in TRACE verwendete implizite Zeitdiskretisierung ergibt sich theoretisch eine
uneingeschränkte Stabilität [43]. Damit ist es möglich, große Schrittweiten zu realisieren
und somit Rechenzeit einzusparen. Praktisch ist die Schrittweite allerdings durch die
Stabilität des Lösungsverfahrens je nach Problemstellung und gewählter Anfangsbedin-
gungen nach oben begrenzt.
∂Q
∂t
+ F (Q) = 0 ⇒ ∂Q
∂t∗
= −∂Q
∂t
− F (Q) = R (4.9)
Die physikalische Ableitung nach der Zeit t bei instationären Simulationen wird in
TRACE über die Crank-Nicholson-Methode oder die Rückwärts-Euler-Methode dis-
kretisiert. Beide Verfahren erreichen in TRACE Genauigkeit zweiter Ordnung, die Rück-
wärts-Euler-Methode wird aber aufgrund der etwas besseren Stabilität der Crank-Nichol-
son-Methode vorgezogen, obwohl letztere einen geringeren Speicherbedarf bei der Berech-
nung hat. Trotz der impliziten Formulierung ist die maximale Zeitschrittweite begrenzt,
in diesem Falle durch die instationären Phänomene, die aufgelöst werden sollen. Ein zu
groß gewählter Zeitschritt unterdrückt höhere Frequenzanteile in der Lösung. In der Lite-
ratur finden sich verschiedene publizierte Werte zu diesem Thema. Nach Gopinath et al.
[63] sind für die korrekte Simulation der relevanten harmonischen Moden der Rotorfre-
quenz rund 50− 100 Zeitschritte pro Rotorpassage notwendig. Für jeden physikalischen
Zeitschritt muss dann das resultierende Gleichungssystem analog einer stationären Rech-
nung zur Konvergenz gebracht werden. In diesem Dual-Time-Stepping mit der Pseudo-
Zeit t∗ sind dafür rund 10−50 innere Iterationen notwenig, um die Residuen ausreichend
abklingen zu lassen.
∂Q
∂t∗
= − 1
∆t
[
Qn+1 −Qn
]
− 1
2
[
F (Qn+1) + F (Qn)
]
(4.10)
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Als Rückwärtsdifferenz beschrieben ergibt sich:
1
∆t∗
(
Q(n+1)
∗ −Qn+1
)
= − 1
∆t
[
Q(n+1)
∗ −Qn
]
− 1
2
[
F (Q(n+1)
∗
) + F (Qn)
]
(4.11)
Ziel ist es, die Differenz zwischen den Zeitschritten (n+ 1)∗ und (n+ 1) zu minimieren.
Eine konvergente Lösung des Pseudo-Zeitschrittes ist damit erwartbar und die Einfüh-
rung eines Abbruchkriteriums sinnvoll. Ein Nachteil dieses Verfahrens sind die speicher-
und rechenaufwendigen Operationen in jedem Zeitschritt, die sich durch die implizite
Herangehensweise erklären lassen.
4.2.2. Lösungsalgorithmen
Zum Einsatz kommen bei TRACE das Symmetrische-Gauß-Seidel-Verfahren (SGS), ein
Algorithmus zur näherungsweisen Lösung von linearisierten Gleichungssystemen, oder
das Prediktor-Korrektor-Verfahren. Beide Verfahren wurden im Rahmen der vorliegen-
den Arbeit angewendet, wobei das SGS-Verfahren in Einzelfällen stabiler funktionierte
und damit bevorzugt wurde.
4.2.3. Rechennetze
Da das Rechennetz der 1,5-stufigen Konfiguration der Kaltluftturbine für die nume-
rischen Simulationen besonderen Anforderungen unterliegt, wird in diesem Abschnitt
kurz auf dessen speziellen Aufbau eingegangen. Das Rechennetz wurde in einer OCHG-
Topologie für ein strukturiertes Multiblockverfahren erstellt. Das Rechengitter eines
Schaufelkanals wird dabei in Teilgebiete vergleichbarer Größe aufgeteilt. Eine Passage
kann daher mittels Kommunikation an den Blockgrenzen parallel mit mehreren Pro-
zessoren berechnet werden. Es können somit die Ressourcen moderner Rechner optimal
ausgenutzt und die Rechenzeit verkürzt werden. Dies gilt gleichsam für die Rechnungen,
die am Institut für Strahlantriebe der RWTH Aachen sowie auf Rechnern der MTU in
München durchgeführt wurden. Die Erstellung des Netzes erfolgte mit dem Programm
G3DMESH [214] nach einem Setup, das von der MTU speziell für die Anwendung auf
Niederdruckturbinen validiert wurde. Die Netztopologie ist in Abbildung 4.2 beispielhaft
für eine Schaufel der zweiten Statorreihe im Mittelschnitt dargestellt. Das strukturier-
te Netz für einen Schaufelkanal ohne Radialspalt besteht aus Hexaederelementen und
ist aus 7 Blöcken aufgebaut. Die sogenannten O- und C-Blöcke beinhalten die Grenz-
schicht der Schaufeloberfläche und sind deshalb zur Wand hin verfeinert. Der H-Block
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an der Hinterkante weist ebenso wie der Passagenblock zur korrekten Auflösung der
Nachlaufdelle und deren konvektiven Transport eine erhöhte Knotendichte auf. Bei ei-
O
O
O
HH
HH
H
H
J
Abbildung 4.2.: Grundsätzlicher Aufbau der OCHG-Topologie für Turbinengitter am
Beispiel des zweiten Leitrades
ner Vernetzung einer Turbomaschinengeometrie mit veränderlichem Axialspalt tritt bei
strukturierter Vernetzung im Bereich der Schaufelvorder- bzw. Hinterkante ein Gebiet
hoher Zellscherung auf, das für einen kleineren Axialspalt schlechtere Winkel erwarten
lässt. Diese suboptimalen Zellwinkel können einen Einfluss auf die Qualität der Lösung
haben. Da ein vernetzungsabhängiger Einfluss auf die Lösung aber bei den hier erwar-
teten kleinen Wirkungsgradänderungen inakzeptabel ist, wurde ein erweiterter Ansatz
gewählt. Statt das Netz um die Schaufeln für jeden untersuchten Axialspalt neu zu gene-
rieren, wurde nur der kleinste Axialspalt vernetzt und dann für die größeren Axialspalte
sogenannte Zwischenblocks verschiedener axialer Erstreckung zwischen den Schaufelrei-
hen platziert. Diese Zwischenblocks haben ein exakt äquidistantes Raster und annähernd
rechte Winkel in allen Raumrichtungen. Der Einfluss auf die Numerik ist daher als ge-
ring anzusehen. Weiter sind an den Ein- und Austrittsrändern des Berechnungsgebietes
variable Blöcke angefügt, die die axiale Länge der numerischen Domäne konstant hal-
ten, um einen Einfluss der Lauflänge der Seitenwandgrenzschicht auf das Ergebnis zu
minimieren (Abb.4.3). Dieses Netzsetup entspricht in weiten Teilen dem experimentellen
Aufbau, auf den in den folgenden Kapiteln eingegangen wird. Für die stationären Si-
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Abbildung 4.3.: Axiale Ausdehnung des Berechnungsgebietes für das instationäre Setup
mulationen wird von jeder Schaufelreihe genau eine Passage modelliert, die durch einen
Mischungsebenenansatz, der im Abschnitt 4.2.4 erläutert wird, verbunden sind. Die in-
stationären Rechnungen, die im Rahmen dieses Projektes ausgewertet werden, wurden
nach der Equal-Pitch-Methode durchgeführt. Dabei wird das kleinste ganzzahlig teilba-
re Segment des Ringraums mit allen Schaufelreihen simuliert. Das Strömungsbild wie-
derholt sich an den Rändern des simulierten Segments periodisch in Umfangsrichtung.
Folglich werden die periodischen Ränder des Segmentes numerisch mit der gegenüberlie-
genden Seite verknüpft. In den durchgeführten Rechnungen ist dieses Segment ein elftel
des gesamten Umfanges, was bei den gegebenen Schaufelzahlen drei Schaufeln der ersten
Statorreihe, vier Schaufeln der Rotorreihe und sechs Schaufeln der zweiten Statorreihe
entspricht. Die Speicherung der Netze sowie der Strömungslösung wird in TRACE mit
dem CFD General Notation System (cgns), einem datenbankbasierten Ansatz, realisiert
[3].
4.2.4. Randbedingungen
Die numerische Lösung der Erhaltungsgleichungen innerhalb des definierten Integrations-
gebietes ist neben der Geometrie in erster Linie von den Vorgabewerten der Zu- und Ab-
strömung abhängig. Diese stellen sozusagen den Übergang zwischen der angenommenen
restlichen Umgebung und dem Rechengebiet dar. Die zur physikalischen Problemstellung
passenden Strömungszustände an den Rändern der Zu- und Abströmung des Rechen-
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netzes werden vom Anwender als Randbedingungen spezifiziert. Das Integrationsgebiet
beinhaltet alle durchströmten Geometrien, wie den Strömungskanal und gegebenenfalls
Kavitäten. Zur Berücksichtigung reibungsbehafteter Effekte gilt die Haftbedingung an
festen Wänden. Auf den Oberflächen der Schaufel sowie an Nabe und Gehäuse gilt damit
die sogenannte Festkörperrandbedingungen mit der Geschwindigkeit null unmittelbar an
der Wand. Neben diesen Typen von Randbedingungen ist für die zeitgenaue Simulation
von mehrstufigen Turbomaschinenströmungen eine Koppelung von bewegtem Rotorsys-
tem und stehendem Statorsystem erforderlich. Die aufzulösenden Effekte sind dabei der
Stromabtransport von Schaufelnachläufen und die Stromauf- sowie die Stromabwirkung
des Druckfeldes. Bei der stationären Rechnung kommt dabei das Mischungsebenenmo-
dell nach Giles [61] zum Einsatz. Die Formulierung der zeitgenauen Randbedingungen
basiert auf der ebenfalls von Giles [61] vorgestellten vereinheitlichten Theorie für statio-
näre und instationäre nicht reflektierende Randbedingungen. Die Details der Umsetzung
finden sich bei Engel [41] und Zachcial [227].
4.2.5. Turbulenz- und Transitionsmodellierung
Das hier verwendete Turbulenzmodell ist das Zweigleichungsmodell nach Wilcox [216],
formuliert für instationäre Strömungen in Turbomaschinen. Dies beinhaltet mehrere Mo-
difikationen, die der speziellen Art der Strömung im Gitter Rechnung tragen. Im Einzel-
nen sind das eine Staupunktmodifikation, eine Berücksichtigung von Kompressibilitätsef-
fekten [218] und eine Berücksichtigung der Stromlinienkrümmung [7]. Die Staupunktmo-
difikation dient dazu, unphysikalisch hohe Produktionsraten von turbulenter kinetischer
Energie im Staupunkt von Stromlinien zu unterdrücken, siehe Kato und Launder [90].
Alle Erweiterungen sind bei Kügeler und Kozulovic [106] eingehend beschrieben.
Eine Besonderheit des k−ω Modells ist seine geringe Neigung, Wirbel im Strömungsfeld
aufzulösen. Wie Smirnov [190] in seinen exemplarischen Vergleich zwischen k − ω- und
SST-Modell zeigt, werden auf identischen Rechennetzen bei identischen Randbedingun-
gen vom SST-Modell sogar sekundäre und tertiäre Wirbel aufgelöst. Wichtig bleibt aber
die Feststellung, dass ein komplexeres simuliertes Wirbelsystem nicht automatisch zu
besserer Kongruenz zu den experimentellen Daten führt.
Zur Berechnung der Verluste der Gitterströmung ist die Kenntnis der laminaren An-
teile der Grenzschichten von allerhöchster Bedeutung, wie in Kapitel 2.3.3 beschrieben.
Im Strömungslöser sind zwei Transitionsmodelle zur Vorhersage des laminar-turbulenten
Grenzschichtumschlags enthalten. Das erste Modell nach Langtry und Menter [113, 120]
basiert auf der Lösung von zwei zusätzlichen Differentialgleichungen für die Intermittenz
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γ und ReΘ. Dabei kann auf die Verwendung von integralen Grenzschichtparametern
wie Formfaktor oder Impulsverlustdicke verzichtet werden und stattdessen ausschließ-
lich auf lokale Größen der Strömung zurückgegriffen werden [24]. Das zweite imple-
mentierte Verfahren ist das sogenannte Multimode Transitionsmodell, entwickelt von
Kozulovic [105, 104, 107] am DLR. Dieses Verfahren ist ein empirisches Integralverfah-
ren. Das bedeutet, es werden integrale Parameter der Grenzschichten berechnet und
hinterlegte empirische Korrelationen zur Auswertung herangezogen. Das Besondere des
Multimode Modells ist die gleichzeitige Berücksichtigung der verschiedenen Umschlags-
arten: Natürliche/Bypass-Transition, ablöseinduzierte Transition und nachlaufinduzierte
Transition. Die bisherigen publizierten Ergebnisse lassen dabei auf eine hohe Vorhersa-
gequalität schließen [107, 226]. Im Rahmen dieser Arbeit wurde das Multimode Modell
verwendet. Dies ist insbesondere durch die bessere Validierung als auch durch die höhere
Flexibilität bei der Netzstruktur begründet. So lassen sich beispielsweise beim Multi-
mode Modell gezielt die Seitenwände vollturbulent rechnen, was bei Verwendung von
groben Netzen in Verbindung mit Wandfunktionsansätzen notwendig ist.
4.2.6. Abschätzung des numerischen Fehlers
Numerische Fehler können unterteilt werden in Modellfehler, wie Unzulänglichkeiten in
der Turbulenzmodellierung oder vereinfachte Geometrie, Fehler der Randbedingungen
und Diskretisierungsfehler. Auch können durch Programmierfehler Abweichungen zwi-
schen dem CFD-Code und den zugrunde liegenden mathematischen Modellen auftre-
ten. Der Diskretisierungsfehler ist dabei einer einfachen systematischen Untersuchung
zugänglich, Roache [161, 160]. Modellfehler können teilweise mittels erweiterten ma-
thematischen Verfahren wie Wiener-Hermite-Polynome in der probabilistischen Analyse
untersucht werden. Einen Überblick über die Anwendung dieser Methoden in der CFD
findet sich bei Najm [131].
Die Untersuchung des Diskretisierungsfehlers hat ergeben, dass die gewählten Netzauf-
lösungen ausreichend für die Berechnung der vorliegenden Turbinenströmung sind, da
bei einer Verfeinerung der Rechennetze ein asymptotischer Verlauf der integralen Grö-
ßen wie dem Wirkungsgrad nachgewiesen wurde. Die Modellierungsfehler im Bereich des
Turbulenzmodells können im Rahmen dieser Arbeit nicht weiter quantifiziert werden.
An dieser Stelle sowie bei der Beurteilung eventueller Unstimmigkeiten in der program-
mierorientierten Umsetzung müssen die Ergebnisse mit Sachverstand bewertet werden.
Es wurde jedoch im Rahmen der Voruntersuchungen bei kleineren Geometrie und Re-
chennetzvariationen eine Streubreite der Wirkungsgrade von kleiner 0,1% nachgewiesen,
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was als Bestätigung der Einsetzbarkeit der Simulationen gewertet wird. Ein identischer
Zusammenhang konnte für die relativen Wirkungsgraddifferenzen zwischen Rechnungen
unterschiedlicher Axialspalte bei konsistenter Änderung der numerischen Modellierung
gezeigt werden. Die absoluten berechneten Größen sind dabei erwartungsgemäß höheren
Schwankungen unterworfen.
4.3. Eingesetzte experimentelle Messtechnik
In diesem Abschnitt sollen kurz die Besonderheiten der zum Einsatz gebrachten Mess-
technik vorgestellt werden. Abbildung 4.4 zeigt die S3 Messebenen in der Turbine zur
Einordnung der später gezeigten Ergebnisse. Besonderheit ist, dass die zweigeteilten
Messebenen vor und hinter dem Rotor für den kleinen untersuchten Axialspalt zusam-
menfallen.
ME0 ME11
ME12
ME21
ME22
ME3
ME4
Abbildung 4.4.: Abbildung der Messebenen in einer schematischen Ansicht der Turbi-
nenbeschaufelung.
4.3.1. Wirkungsgradmessungen
Um den isentropen totalen Wirkungsgrad nach Gleichung (4.12) mit möglichst geringem
Fehler zu bestimmen, müssen die Messunsicherheiten aller Größen minimal gehalten
werden. Nach Weise und Wöger [215] geht insbesondere die Messgröße mit der größten
48
4.3. Eingesetzte experimentelle Messtechnik
Einzelunsicherheit am stärksten in die Unsicherheit des Endergebnisses ein. Für die Tur-
bine bedeutet dies erhöhte Anforderungen an die Druckmessungen an Ein- und Austritt,
Ernst [42].
ηt,s =
n ·D · 2π
m˙ · cp · Tt1
(
1−
(
pt4
pt1
)(κ−1κ )) (4.12)
Zu diesem Zweck wurden nach Gestaltungsvorschlägen von Zeisberger [229], Fleeger
[45] und Saravanamuttoo [171] Sondenrechen in den Ebenen 0 und 4 appliziert. Diese
sind mit sieben Messstellen über dem Radius verteilt ausgestattet, was einen Kompro-
miss zwischen Fertigbarkeit und Messauflösung darstellt. Die gewählten Radien sind die
Schwerpunktlinien gleich großer Kreisringflächen, womit eine einfache Flächenmittelung
der gemessenen Größen ermöglicht wird. In der Eintrittsebene 0 sind vier Sondenre-
chen an 90° in Umfangsrichtung versetzten Positionen angeordnet. Alle vier enthalten
eine Mischbestückung von Kiel’schen Sonden [37] zur Aufnahme von Totaldruck und
Totaltemperatur sowie Dreiloch-Sondenköpfe zur Messung von Machzahlen und Strö-
mungswinkel. In der Austrittsebene 4 hinter dem zweiten Stator sind je drei Rechen mit
Totaldruckmessstellen und drei mit Thermoelementen für die Totaltemperatur instal-
liert. Die Rechen für die Druckmessungen enthalten auch hier eine Mischbestückung von
Kiel’schen Sonden und Dreiloch-Sondenköpfen.
Neben der Messunsicherheit der einzelnen Messgrößen, die beispielsweise für den Druck
in der gewählten Messkonfiguration bei 17Pa liegt, besteht eine große Unsicherheit durch
das ungewollte Bilanzieren eines Teils einer asymmetrischen Zu- und Abströmung. Zu
diesem Zweck sind die Rechen in der Austrittsebene 4 um 120° in Umfangsrichtung tra-
versierbar eingebaut. Wie im Verlauf der Arbeit noch gezeigt wird, ist diese Methode
zwingend notwendig, wenn die geforderten Genauigkeiten bezüglich des Wirkungsgra-
des eingehalten werden sollen. In der Eintrittsebene konnte keine derartige Asymmetrie
nachgewiesen werden.
Die Totaltemperatur im Beruhigungskessel wird mit fünf Pt100-Temperaturaufnehmern
gemessen, aus denen der arithmetische Mittelwert gebildet wird. Die gemessene Tempe-
ratur entspricht dabei der Totaltemperatur des Fluids, da die Machzahl mit Ma ≈ 0,01
hinreichend klein ist. Die weiteren Messgrößen, die in den Wirkungsgrad eingehen, sind
die Drehzahl, das Drehmoment und der Massenstrom. Gemessen werden diese mit dem
Venturirohr, ausgewertet nach DIN [30] und dem Messsystem MGC+. Die Feuchtemes-
sungen im Beruhigungskessel erfolgen mit einem Taupunktspiegel und gehen zusätzlich
in die Gleichung zur Bestimmung des Massenstroms ein.
Das Venturi-Rohr einschließlich der angeschlossenen Rohrleitungen von der Abblaslei-
tung bis zum Beruhigungskessel wurde im Rahmen des Forschungsvorhabens durch die
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(a) Fünflochsonde (b) 3D−Hitzdraht (c) Kulitesonde
Abbildung 4.5.: Eingesetzte Sondenmesstechnik für Messungen in S3-Ebenen hinter den
Schaufelreihen
Physikalisch-Technische Bundesanstalt in Braunschweig kalibriert. Die zertifizierte Mes-
sunsicherheit liegt bei 0,15%. In Summe ergibt sich damit eine rechnerische Messunsicher-
heit für den Wirkungsgrad von 0,21%, deren Zustandekommen in Anhang B detailliert
erläutert wird.
4.3.2. Stationäre Feldmessungen
Für die Vermessung der Strömungsfelder im Bereich zwischen den Schaufelreihen sind
herkömmliche Fünflochsonden zum Einsatz gekommen. Einschränkung ist in diesem Zu-
sammenhang die Baugröße des Kopfes, die Messungen vor und hinter dem Rotor für
den kleinsten untersuchten Spalt verhindert hat. Sowohl Versuche mit miniaturisierten
Sonden als auch der Einsatz einer Dreilochsonde lieferten keine zufriedenstellenden Er-
gebnisse, siehe Restemeier et al. [158], weshalb diese im Rahmen der vorliegenden Arbeit
nicht ausgewertet werden. Die Messungen mit der Fünflochsonde liefern als Messgrößen
zeitgemittelte Felder der Strömungswinkel, statische und totale Drücke, Temperatur und
Machzahl. Abbildung 4.5 zeigt die Kopfbauformen der eingesetzten Sonden. Die Mes-
sungen mit pneumatischer Sondenmesstechnik unterliegen in der instationären, druck-
aufgeladenen und mit räumlichen Gradienten behafteten Strömung in Turbomaschinen
einer Vielzahl von Fehlerquellen, die hier nicht erneut diskutiert werden sollen. Vielmehr
werden exemplarisch die Vorarbeiten genannt und eine realistische Abschätzung der zu
erwartenden Messgenauigkeit gegeben. So geht beispielsweise die Positioniergenauigkeit
des Sondenverstellsystems direkt in die Messgenauigkeit ein, während die Einflüsse von
Gradienten in Scherschichten oder in Wandnähe sowie der Einfluss der Instationarität
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Tabelle 4.1.: Summierte Messunsicherheit der polynomisch approximierten Messdaten
und maximale Abweichung inklusive aller auftretenden Messfehler und Stö-
reinflüsse wie Positioniergenauigkeit und Nichtlinearität.
Messgröße Polynom-Abweichung max. Abweichung
α [°] 0,314 1,3
γ [°] 0,318 0,8
Ma [-] 0,0006 0,0015
Pt [Pa] 37,5 100,0
Tt,Sonde [K] 0,369 0,5
nicht genau quantifiziert werden können, siehe Bubolz [17] oder Vinnemeier und Koschel
[209]. Der Reynoldszahleinfluss bei pneumatischen Sonden, untersucht von Willinger
[220] sowie Dominy und Hodson [33], zeigt, dass auch diese Kennzahl einen Einfluss auf
das Messergebnis hat. Die Reynoldszahl in der Messebene hinter dem Rotor, gebildet mit
dem Kopfdurchmesser, liegt mit rund 24 · 103 zwar über dem als kritisch eingestuften
Bereich, aber auch hier ist mit Abweichungen zu rechnen. Weiter ist der Turbulenzgrad
eine Einflussgröße. Dies kommt hier besonders zum Tragen, da die Sonden im Freistrahl
des Instituts unter sehr niedriger Turbulenz kalibriert werden, siehe Reinmöller [156],
aber in der Maschine deutlich erhöhte turbulente Schwankungen vorherrschen. Die Mes-
sunsicherheiten der pneumatischen Sondenmessungen werden in Summe zu den Werten
in Tabelle 4.1 nach oben abgeschätzt. Die Polynom-Abweichung beschreibt dabei die Ab-
weichungen zwischen Kalibrierpolynom und Stützstellen und liegt in der Größenordnung
der stochastischen Messunsicherheit, während die maximale Abweichung die gesamte Ab-
weichung zwischen einem hypothetischen physikalischen, zu messenden, Wert und dem
Anzeigewert abdeckt.
4.3.3. Zeitaufgelöste Druckmessungen
Zur Messung instationärer Drücke wurden Sensoren benutzt, die Wechseldrucksignale in
analoge elektrische Signale umwandeln. Das Messsystem besteht daher aus Messwert-
aufnehmern mit Verstärker und Datenaufnahmeeinrichtung. Die Messkette liefert dabei
Absolutwerte der instationären Drücke. Die Signale werden nach dem Verfahren, be-
schrieben in Anhang B, in einen Gleichanteil p (t) und einen Wechselanteil p˜ (t) zerlegt.
Da die Messunsicherheit der Sensoren für den Gleichanteil mit rund 400Pa deutlich über
der der pneumatischen Messtechnik liegt, wird in den Auswertungen nur der Wechselan-
teil betrachtet. Für diesen sinkt der rechnerische Messfehler auf akzeptable Werte.
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Die üblichen Halbleiter-Messwertgeber liefern eine maximal nutzbare Messsignalfrequenz
von etwa 30% der Eigenfrequenz des praktisch ungedämpften mechanischen Schwin-
gungssystems des Gebers. Da die Sonde, in die der Sensor eingebaut ist, zur Erhöhung
der Winkelunabhängigkeit noch einen Fangkegel mit einem Öffnungswinkel von 60° und
2mm Länge besitzt, sinkt die auflösbare Frequenz weiter ab. Sie liegt aber mit 25kHz
immer noch in der Größenordnung der 10. Harmonischen der Schaufelwechselfrequenz
des Rotors und ist damit ausreichend dimensioniert. Bei Gossweiler [64] findet sich ei-
ne weitergehende Untersuchung des Sensorverhaltens, insbesondere unter Temperatur-
schwankungen. Durch die Betriebspunktregelung des Prüfstandes sind die Fehler in den
vorliegenden Untersuchungen durch Temperaturdrift aber von kleinerer Größenordnung.
Auch müssen bei allen zeitauflösend messenden Sonden die Interaktion des in der Regel
dünnen und freistehenden Sondenschaftes mit der Strömung beachtet werden. Kupfer-
schmied et al. [109] haben beispielsweise in ihrer Sonde eine Ausblasung an der Hinter-
kante implementiert, um Wirbelschleppen im Nachlauf der Sonde aufzubrechen. Bei den
im Rahmen dieser Untersuchungen eingesetzten Sonden wurden bei den Betriebsbedin-
gungen der Turbine keine signifikanten Anregungen festgestellt.
4.3.4. Dreidimensionale Hitzdrahtmessungen
Die Hitzdrahtanemometrie ist eine Methode zur Bestimmung der Strömungsgeschwin-
digkeit eines Fluids und basiert auf dem Prinzip des Wärmeübergangs durch erzwun-
gene Konvektion. Um aus der geschwindigkeitsabhängigen Wärmeverlustleistung des er-
hitzten Drahtes auf die Strömungsgeschwindigkeit zu schließen, wird der Heizstrom bei
Geschwindigkeitsänderungen so nachgeregelt, dass die Temperatur und damit der elek-
trische Widerstand des Fühlers konstant bleiben (Konstant-Temperatur-Methode, engl.
Constant Temperature Anemometry - CTA). Ein Regelverstärker regelt die Brücken-
spannung UBrk und damit den Sondenstrom so, dass die Abweichung vom Sollwert Udiff
zu jeder Zeit gegen null geht. Der ursprüngliche Widerstand RW wird so wiederherge-
stellt und damit die Heiztemperatur TW gehalten. Die Rückkopplung arbeitet dabei so
schnell, wie die Wärmeträgheit des Fühlers es zulässt. Die erreichbare obere Grenzfre-
quenz des Fühler-Anemometer-Systems kann theoretisch bis auf Werte von 500kHz bei
Hitzdrahtsonden und 200kHz bei Heißfilmsonden gesteigert werden. Die Grenzfrequenz
ist dabei definiert bei einer einsetzenden Dämpfung des Signals um 3dB. Die eingesetz-
ten Sonden mit Drahtdurchmessern von 9µm haben demgegenüber eine hohe thermische
Trägheit, weshalb die erreichbare Grenzfrequenz ermittelt werden muss. Für die kali-
brierten Sonden ist in der Tabelle 4.2 die Grenzfrequenz der Brücken jeweils angegeben.
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4.3. Eingesetzte experimentelle Messtechnik
Tabelle 4.2.: Grenzfrequenz der kalibrierten Sonde HD 41-1
Sonde ∆t [µs] fc [Hz]
Imotec HD41-1 - Draht 1 23,0 33445
Imotec HD41-1 - Draht 2 21,0 36630
Imotec HD41-1 - Draht 3 24,0 32051
(a) eine Radialposition 55% Höhe (b) alle Radialpositionen
Abbildung 4.6.: Fouriertransformation des Spannungssignals einer repräsentativen Hitz-
drahtmessung hinter dem Rotor aufgetragen über der Frequenz.
Die 1. Harmonische der Schaufelwechselfrequenz des Rotors liegt bei 2,566kHz. Die Auf-
lösung der ersten acht Harmonischen ist demnach mit rund 20kHz Auflösungsvermögen
gewährleistet. Dies ist bei der Verwendung der gezeigten Sonden mit ausreichender Si-
cherheit gegeben. In Abbildung 4.6a ist eine Darstellung des Spektrums einer Messung
mit der Hitzdrahtsonde hinter dem Rotor gezeigt. Es wird deutlich, dass nur die ersten
sechs Harmonischen der Rotorfrequenz einen signifikanten Anteil zum Strömungsbild
leisten. Auch bei einer radialen Traverse ist diese Aussage gültig, wie in 4.6b zu sehen
ist. Dies unterstreicht die Anwendbarkeit der eingesetzten Sonden. Die möglichen Mess-
fehler der Hitzdrahtanemometrie sind vielfältig und sollen hier nur der Vollständigkeit
halber angegeben werden. Der größte Einfluss besteht in der Veränderung des Wärme-
übergangs während des Betriebs, oft auch pauschal als Drahtalterung bezeichnet. Dazu
zählen sowohl eine Veränderung des Drahtwiederstands während des Betriebs durch Oxi-
dation des unbeschichteten Wolframdrahts bei Temperaturen größer 350°, Warren [213],
als auch Ablagerungen von Öl und Feinstaub, Martinez et al. [118]. Darüber hinaus be-
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(c) Schnittansicht
Abbildung 4.7.: Instrumentierung der Schaufeln des zweiten Stators mit zeitauflösend
messenden Halbleiterdruckaufnehmern
steht eine Abhängigkeit vom statischen Druckniveau, falls dieses zwischen Messung und
Kalibrierung abweichend ist. Poensgen und Gallus [146] weisen bis zu 10% Messfehler
in der Absolutgeschwindigkeit durch die Druckabhängigkeit nach. Shi et al. [187] zeigen,
dass auch ein Wandeinfluss auf den Wärmeübergang nachgewiesen werden kann, wenn
die Sonde nahe einer kalten Wand eingesetzt wird. Unter Berücksichtigung all dieser
Fehlerquellen beschränkt sich die Auswertung der Hitzdrahtsignale daher wie bei den
Halbleitersensoren auf Schwankungsanteile und relative Größen.
4.3.5. Schaufeldruckmessungen
Für die Messungen von Profildrücken wurden auf ausgewählten Statoren der Turbine
pneumatische Messbohrungen sowie auf dem zweiten Stator dynamisch messende Halb-
leiterdruckaufnehmer appliziert, wie sie schon in Kapitel 4.3.3 beschrieben wurden. Be-
grenzend bei der Anzahl der möglichen Messstellen ist bei beiden Verfahren die Geome-
trie der Sensoren bzw. Bohrungen. Ein Mindestmaß an verbleibender Wandstärke verhin-
dert den Einsatz näher als 10% Sehnenlänge an der Hinterkante. Im verbleibenden Be-
reich finden je nach Schaufelseite 10-16 pneumatische und 4-5 Halbleiter-Messpositionen
platz. In Abbildung 4.7 ist eine Schnittansicht der zweiten Statorschaufel mit applizier-
ten Messaufnehmern auf der Saug- und Druckseite dargestellt. Die Kanalnummerierung
wird in Kapitel 6.4.3 zur Zuordnung der gemessenen Signale verwendet.
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5.1. Vermessung der Zuströmung des Prüfstands
Um die Vergleichbarkeit der unterschiedlichen experimentellen Auswertungen zu gewähr-
leisten, ist eine genaue Kenntnis der Zu- und Abströmung des Prüfstands von höchster
Priorität. Insbesondere für eine hinreichende Übereinstimmung mit den numerischen Si-
mulationen ist die Information der Randbedingungen zu ermitteln. Dabei ist sowohl die
lokale Verteilung der Strömungsgrößen als auch die Verteilung in Umfangsrichtung von
Bedeutung, da in den Ansätzen zur Auswertung immer auch implizit von einer rotations-
symmetrischen Zu- bzw. Abströmung ausgegangen wird. Es wurden durch Sondenmes-
sungen an der Eintrittsebene 0 radiale Verteilungen ermessen. Zusätzlich wurde dabei
über die in Kapitel 4.3 beschriebenen fest installierten Druckmessstellen die Rotations-
symmetrie sicher gestellt.
5.1.1. Radiale Verteilung der Messgrößen
In der Zuström-Messebene 0, vgl. Abbildung 4.4, wurde mit pneumatischen Fünf- so-
wie Dreiloch-Sonden und einer Drei-Sensor-Hitzdrahtsonde eine Traverse aufgenommen.
Mit dieser Messtechnik konnten sowohl die stationären als auch die zeitaufgelösten, tur-
bulenten Messgrößen bestimmt werden. Strömungswinkel, Machzahl, statischer Druck,
Totaldruck und Totaltemperatur wurden dabei mit der pneumatischen Messtechnik be-
stimmt. Die Auswertung der Hitzdrahtmessungen lieferte den Turbulenzgrad und die
charakterischen Zeit- bzw. Längenskalen der turbulenten Schwankungsbewegungen. In
den Abbildungen 5.1 sind die Verteilungen der Messgrößen für den Auslegungspunkt
dargestellt. Die Turbulenz wurde mit einer Hitzdrahtsonde mit drei Drähten aufgezeich-
net. Dadurch ist die dreidimensionale Verteilung der Größen berücksichtigt. Die Aus-
wertung des Umfangswinkels ergibt, das die Zuströmung mit einem Vordrall von etwa
einem halben Grad zur axialen Richtung erfolgt. Dies ist für die Zuströmung zum ersten
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Abbildung 5.1.: Darstellung der radialen Verteilung der Messgrößen in der Zustömung
zum ersten Stator der Turbine
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5.2. Lösung der Grenzschichtgleichung an der Seitenwand
Leitrad als unkritisch anzusehen und ist höchstwahrscheinlich in der Stromaufwirkung
der Statorreihe begründet. Die Grenzschichten der Zuströmung sind, wie an den Profilen
von Machzahl und Totaldruck zu sehen, an Nabe und Gehäuse unterschiedlich ausge-
prägt. An der Nabe ist durch den Nabenkonus eine starke Beschleunigung erfolgt und die
Grenzschicht ist scharf zum Freistrom abgegrenzt. Am Gehäuse dagegen ist die Lauflänge
deutlich größer, was in einer höheren Grenzschichtdicke und einem weicheren Übergang
zur Hauptströmung resultiert. Die Temperaturgrenzschicht am Gehäuse ist ebenfalls
sichtbar und beträgt in den oberen 20% der Kanalhöhe fast 2K. Die Radialwinkelver-
teilung deutet auf eine leichte Anströmung zur Nabe hin. Im unteren Teil des Kanals
ist dieses Verhalten durch die Wirkung des Nabenkonus bedingt, im oberen Teil ab 75%
radialer Höhe kommt es dagegen zu einer Wechselwirkung zwischen Sondenschaft und
Außenwand, die ebenfalls ein Ansteigen des gemessenen Radialwinkels bedingt [17].
5.2. Lösung der Grenzschichtgleichung an der
Seitenwand
Wenn man annimmt, dass die Verluste durch Ausmischung der Sekundärstömung in
den Sekundärverlusten enthalten sind, dann bleibt als zusätzlicher Einfluss noch die be-
netzte Fläche an den Seitenwänden, die in jedem Fall eine Erhöhung der Verluste bei
größerem Axialspalt bewirkt. Eine Abschätzung dieser Verluste ist recht einfach mög-
lich. Unter der Annahme, dass die Kanalbegrenzung der Länge δaxial aus feststehenden
Wänden besteht und der Strömungswinkel α sowie die Geometrie bekannt sind, kann
ein Ersatzsystem eines axial durchströmten Rohres für den Ringraum berechnet wer-
den. Die Ersatzdurchmesser für turbulente Strömung berechnet sich nach Truckenbrodt
[205] mit der Schaufelhöhe h, dem mittleren Ringraum-Außendurchmesser Dm und der
durchströmten Fläche A zu
D =
4A
U
= 4
π ·Dm · h
π (Dm + h) + π (Dm − h) = 4
π ·Dm · h
2π ·Dm = 2h. (5.1)
Für den Rohrreibungsbeiwert λ kann unter der Annahme ausgebildeter Turbulenz, rauer
Wand und großer Reynoldszahl nach Truckenbrodt [205] der folgende Ansatz verwendet
werden:
1
λ
= 1,14− 2,0 log
(
K
D
)
(5.2)
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Für die Reynoldszahl, gebildet mit dem Ersatzdurchmesser, ergibt sich
Re =
vD̺
η
, (5.3)
was einen Zahlenwert von 1,415 · 106 für die Strömung hinter dem ersten Stator ergibt.
Damit ist die Annahme einer großen Reynoldszahl gerechtfertigt. Die Rauigkeit K und
der Ersatzdurchmesser D legen damit auch die Höhe der Verluste fest. Bei einer ange-
nommenden relativen Rauigkeit K/D = 0,0005 ergibt sich ein Rohrreibungsbeiwert von
λ = 0,0167. Dieser kann nach Gleichung 5.4 in eine Wandschubspannung umgerechnet
werden.
τWand =
λ
8
v2 · ̺ (5.4)
Die Zahlenwerte für die untersuchte Konfiguration liegen bei τWand = 84,8N/m2 bezie-
hungsweise 21,3N/m2 für den Axialspalt hinter dem ersten Stator respektive hinter dem
Rotor. Die Annahme, die den Werten zugrunde liegt, ist eine voll ausgebildete Strömung.
Dies ist nicht notwendiger Weise der Fall, denn die Ablösung der Wandgrenzschicht durch
Sekundärströmung führt in der Passage zum Neuaufbau einer turbulenten Grenzschicht.
Daher wurde eine weitere Möglichkeit zur Bestimmung der Verluste an der Seitenwand
herangezogen. Die Lösung der turbulenten Grenzschichtgleichungen ermöglicht es, auch
den Beginn der Grenzschicht zu erfassen. Da der Beginn der Grenzschicht apriori nicht
bekannt ist, muss auch hier eine Abschätzung herhalten. Die Ablöselinie des Kanalwirbels
auf der Seitenwand bedingt den Neuaufbau der Grenzschicht. Die Annahme der Engstel-
le des stromaufliegenden Gitters scheint demnach als Grenzschichtbeginn gerechtfertigt.
Weitere Annahmen sind die des 1/7 Potenzgesetzes für die Geschwindigkeitsverteilung in
der unverscherten Grenzschicht sowie die Anwendbarkeit der Theorie der ebenen Platte
δ1 << D. Es folgt für die Wandschubspannung
τWand =
0,0576v2 · ̺
2 5
√
v δ−δ0
νsin(α)
. (5.5)
Integration entlang δ liefert Zahlenwerte, die in Tabelle 5.1 numerischen Ergebnissen aus
der stationären RANS Simulation gegenübergestellt sind. Die axiale Lauflänge ist für ei-
ne Vergrößerung des Axialspaltes von Spalt A (8mm) auf Spalt C (30mm) angenommen
worden. Für den Spalt hinter dem Stator ergibt sich eine sehr gute Übereinstimmung mit
der numerischen Simulation. Hinter dem Rotor weichen die Simulationsergebnisse nach
oben ab, was auf die stark tordierte Grenzschicht hinter dem Rotor durch den Übergang
von der drehenden zur stehenden Wand zurückgeführt wird. Die Verluste lassen sich
aus der Integration der Wandschubspannung τWand berechnen. Mittels des Impulssat-
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Tabelle 5.1.: Vergleich der berechneten Wandschubspannungen mittels 1D-Korrelation
und 3D-CFD Verfahren
τWand[N/m
2] Rohrreibung ebene Platte 3D-CFD
hinter LE1 84,85 101,67 108,43
hinter Rotor 21,31 29,46 43,83
zes wird damit unter der Annahme von unveränderlichen Geschwindigkeitsanteilen eine
Wirkungsgradreduktion berechnet. Die Werte sind für den Spalt nach dem Stator 0,08%
und hinter dem Rotor 0,023% Wirkungsgradverlust. Für die ganze Maschine sind so etwa
0,1% Wirkungsgradverlust alleinig der angestiegenen Wandreibung geschuldet. Wie im
weiteren Verlauf der Arbeit deutlich wird, ist der tatsächlich auftretende Wirkungsgrad-
verlust größer, sodass weitere Effekte wirken müssen.
5.3. Vorbereitende zweidimensionale Rechnungen
Um die bisher publizierten Ergebnisse im Bezug auf die Geometrie dieser Untersuchung
bewerten zu können, wurden in einem ersten Schritt zweidimensionale Navier-Stokes-
Rechnungen erstellt. Diese bieten darüber hinaus die Möglichkeit, die verlustreiche Sei-
tenwandströmung inklusive der Sekundärströmungen abzutrennen. Die Rechnungen um-
fassten dabei drei Konfigurationen, an denen die zweidimensionale Verlustentstehung
verdeutlicht wird.
• Eine Stufe - voll turbulente Grenzschichten
• Anderthalb Stufen - voll turbulente Grenzschichten
• Anderthalb Stufen - transitionale Grenzschichten
Bei der ersten Konfiguration wurden demnach laminar-turbulente Grenzschichttransition
sowie Auswirkungen des zweiten Stators ausgeschlossen. Die verantwortlichen Einflüs-
se sind damit weitestgehend reduziert. Wie in Abbildung 5.2 ersichtlich ist, gibt es ein
Minimum für die Entropieproduktion nach dem Rotor und damit ein Maximum des
Wirkungsgrades für den mittleren der drei untersuchten Spalte. Tabelle 5.2 gibt einen
Überblick über die erreichten isentropen Wirkungsgrade am Austritt aus dem Rechen-
gebiet. Dieses Ergebnis steht in einem doppelten Wiederspruch zu den vereinfachten
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Tabelle 5.2.: Isentrope Wirkungsgrade der zweidimensionalen Rechnung mit einer Stufe
8mm 19mm 30mm
ηt,s [%] 95,03 95,19 95,14
Theorien. Einerseits zu den Aussagen von Praisner et al. [150], nach denen ein Ausmi-
schen der Nachläufe vor dem Rotoreintritt vorteilhaft sein sollte, andererseits zu Rose
et al. [167, 166], nach denen sich eine hohe instationäre Interaktion und damit Arbeit-
stransfer aus dem Fluid vorteilhaft auf den Nachlaufdefekt auswirkt. Das theoretische
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Abbildung 5.2.: Axialverlauf der Entropie für drei Axialspalte einer einstufigen Konfigu-
ration ohne zweites Leitrad. Zeitmittel der 2D instationären Rechnung,
Massenstromgemittelt in Umfangsrichtung.
Wirkungsgradpotential der beiden Interpretationsansätze hängt im Wesentlichen von der
Tiefe des Nachlaufs beim Eintritt in die Rotorbeschaufelung ab. Höchstens dieser noch
nicht ausgegemischte Teil des Geschwindigkeitsdefizits kann vermindert oder verstärkt
werden. Dazu ist in Abbildung 5.3 der Verlauf der Geschwindigkeit in axialen Schnitten
dargestellt. Es wird deutlich, dass bereits für den kurzen untersuchten Spalt der über-
wiegende Teil des Geschwindigkeitsdefizits des Nachlaufs vor dem Rotor ausgemischt ist.
Durch eine Flussmittelung des Strömungsfeldes [39] kann der Entropiezuwachs für den
ideal ausgemischten Zustand bestimmt werden. Die Differenz zwischen Flussmittel und
Massenstrommittel stellt demnach ein Maß für das verbleibende Entropiepotential dar.
Nicht berücksichtigt ist in dieser Auswertung, dass nach Wo et al. [222] die Ausmischra-
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te des Nachlaufs im Bereich zwischen den Schaufeln selbst schon vom Schaufelabstand
abhängt. Das bedeutet, die Stromaufwirkung des Rotors auf den Nachlauf wird hier ver-
nachlässigt. Es wird ersichtlich, dass die Ausmischung des Nachlaufs in zwei miteinander
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Abbildung 5.3.: Vergleich von Fluss- und Massenmittel der Entropie sowie Minimum und
Maximum der Geschwindigkeit hinter der Hinterkante des ersten Stators
über der axialen Koordinate aufgetragen.
verknüpfte Mechanismen zu teilen ist. Der erste ist die Delle im Geschwindigkeitsfeld,
die sich durch viskose Effekte ausmischt. Der zweite Mechanismus ist die Dissipation
der turbulenten kinetischen Energie, gespeist aus den Grenzschichten von Saug- und
Druckseite, der Ablösung unmittelbar an der Hinterkante sowie der Ausmischung der
Geschwindigkeitsdelle. Dieser dissipative Vorgang dauert im Sinne der axialen Lauflänge
wesentlich länger und trägt damit zum weiteren Wachstum der Entropie bei. Dies ist
sowohl für die flussgemittelte als auch für die massenstromgemittelte Entropie gültig.
Mit den Gleichungen aus Anhang E kann nun das theoretische Potential einer isen-
tropen Angleichung der Geschwindigkeitsdelle an die mittlere Geschwindigkeit („wake-
recovery“) abgeschätzt werden. Dafür ist die Differenz zwischen der massengemittelten
und der flussgemittelten Entropie maßgeblich. Wenn man den kleinst möglichen Axi-
alabstand zu 10% der axialen Rotorsehne abschätzt, dann erhält man in diesem Fall
einen maximal möglichen Entropiegewinn von ∆s = −5,4 · 10−4kJ/kgK, was einer Än-
derung im Wirkungsgrad der Stufe von 0,2%-Punkten entspricht, siehe Anhang E. Der
tatsächlich nutzbare Rückgewinn ist aber für dieses Geschwindigkeitsverhältnis nach Ro-
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se und Harvey [167] auf Werte von 60% des theoretischen Maximums begrenzt, was hier
0,12%-Punkten entspricht.
Dabei ist vorausgesetzt, dass der Arbeitsumsatz direkt an der Rotorvorderkante erfolgt.
Wenn man von einer weiteren viskosen Ausmischung von zusätzlich 10% der axialen
Rotorsehne ausgeht, reduziert sich der Effekt für diese Geometrie annähernd zu null. Le-
diglich ∆s = −5 · 10−5kJ/kgK bzw. 0,02%-Punkte Wirkungsgradsteigerung sind dann
noch theoretisch möglich. Es ist also naheliegend, dass der Wirkmechanismus von Rose
und Harvey hier nicht zu einer signifikanten Beeiflussung des Wirkungsgrades führen
kann. Bei anderen geometrischen Randbedingungen, beispielsweise dickeren Hinterkan-
ten oder auch höheren Machzahlen, was das relative Nachlaufdefizit erhöht, sind sehr
wohl größere Auswirkungen denkbar.
Um die Mechanismen zu verstehen, die für das Vorhandsein eines Wirkungsgradmaxi-
mums verantwortlich sind, wurde an der vorliegenden Rechnung eine Auswertung auf
verschiedenen Schnittebenen durchgeführt. Die Schnittebene, deren Verläufe in Abbil-
dung 5.4 gezeigt sind, befindet sich bei 30% der axialen Sehnenlänge stromab des Rotors
im Zeitmittel des Absolutsystems. Das bedeutet, die Nachläufe der Rotorschaufel sind
im Zeitmittel nicht erkennbar, wohl aber die Strömungseffekte aus dem ersten Stator und
die durch den ersten Stator getriggerten Effekte. Bei der gekennzeichneten Position ist
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Abbildung 5.4.: Darstellung der Umfangs-Verteilung von Entropie und Totaltemperatur
hinter dem Rotor für eine 2D-Instationäre Rechnung der ersten Stufe,
Zeitmittel im Absolutsystem.
das Maximum der Auswirkungen des Stators für den kurzen Axialspalt in beiden Vertei-
lungen deutlich zu erkennen. An der Stelle, an der der Nachlauf aus dem Rotor austritt,
findet sich demnach ein lokales Maximum in der Entropie. Dieses wird für steigenden
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Axialspalt breiter in Umfangsrichtung, dafür sinkt die maximale Amplitude. Zwischen
zwei Nachläufen des Stators ist für den kurzen Spalt ein leichtes Überschwingen der
Entropie zu erkennen. Dies ist ein Hinweis auf die Interaktion des Nachlaufs mit der
Rotorgrenzschicht. Durch die geringere Konvektionsgeschwindigkeit des Grenzschicht-
fluids kommt das energiearme Fluid erst später und damit in Umfangsrichtung versetzt
an der Auswerteebene an. Die Verteilung der Totaltemperatur in Abbildung 5.4b zeigt
sowohl Über- als auch Unterschwinger. Da cp annähernd konstant ist, bedeutet dies eine
Änderung des instationären Arbeitstransfers in Abhängigkeit vom Nachlauf des ersten
Stators. Die Laufrichtung des Rotors ist von rechts nach links. Dies bedeutet, kurz nach-
dem das lokale Maximum der Entropie die Messebene passiert hat, kommt es zu einem
lokalen Anstieg der Arbeit für den kleinen Axialspalt. Während der Passage des entropie-
reichen Nachlauﬄuides ist die umgesetzte Arbeit jedoch niedriger, was an der erhöhten
Totaltemperatur zu erkennen ist. Die Amplitude des Effekts klingt mit steigendem Axi-
alspalt ab. Auch die zeitgemittelten Arbeiten der Rotoren der drei untersuchten Spalte
unterscheiden sich nur minimal.
Wenn nun aber die Transition und der Rückgewinn von kinetischer Energie aus dem
Nachlaufdefizit nicht die Einflussgrößen auf den gezeigten Wirkungsgradverlauf aus Ta-
belle 5.2 sind, stellt sich die Frage nach weiteren Einflüssen. In diesem Zusammenhang
kommt die Potentialwechselwirkung der Schaufeln und die viskose Interaktion des Nach-
laufs in der Rotorpassage in Frage. Letzterer Effekt, der an der Simulation beobach-
tetet werden kann, wird auch „Negative-Jet“ des Stator-Nachlaufs in der Rotorpassa-
ge genannt. Die Relativgeschwindigkeit des Fluids im Nachlauf ist geringer als die des
Freistroms, was zu einer Bewegung der Fluidteilchen auf die Saugseite des Rotors führt.
Durch Subtraktion des Vektorfeldes zu einen Zeitpunkt t vom Zeitmittel, ~wsek = ~w− ~w(t),
erhält man die in Abbildung 5.5 gezeigte Verteilung. Die zur Saugseite des Rotors gerich-
teten Vektoren sind klar erkennbar. Die Auswirkungen dieses Effekts sind zum einen ein
Transport von turbulenter kinetischer Energie in die Grenzschicht auf der Saugseite und
zum anderen eine mit dem Nachlauf durchlaufende zeitliche Änderung des statischen
Druckes an der Saugseite [128]. Beide Effekte lassen einen Anstieg der mittleren Verluste
in der Rotorgrenzschicht erwarten. Ähnlich verhält es sich mit der Potentialwechselwir-
kung. Zeitlich veränderliche Druckschwankungen lassen die Grenzschichtverluste anstei-
gen und tragen somit zu einer Verringerung des aerodynamischen Wirkungsgrades für
den kleinen untersuchten Spalt bei. Die Auswirkungen auf die Profilgrenzschicht an der
Saugseite, die nach Sharma et al. [186] bis zu 80% der Profilverluste ausmachen kann,
sind in Abbildung 5.4a an dem zweiten lokalen Maximum neben dem markierten Ver-
lustzentrum des Nachlaufsegments erkennbar. Einen Vergleich der Wirkungsgrade aller
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Abbildung 5.5.: Differenzgeschwindigkeit in der Rotorpassage zur Visualisierung des
„Negative-Jet“ im Rotorgitter, Konturen der Differenz der turbulenten
kinetischen Energie zum Zeitmittel
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Abbildung 5.6.: Wirkungsgrade der drei verschienden Konfigurationen von 2D-
Rechnungen aufgetragen über dem relativen Axialspalt
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drei untersuchten zweidimensionalen Rechnungen liefert Abbildung 5.6. Es wird deut-
lich, dass die Einbeziehung der Transition und des zweiten Stators zwar das Nivau der
Wirkungsgrade signifikant beeinflusst, aber die Tendenzen bezüglich des Axialabstands
erhalten bleiben. Alle Rechnungen zeigen, ausgehend vom kleinsten Spalt, einen Anstieg
mit einem Maximum bei einem Abstand in der Größenordnung von δ/sax = 0,4−0,6 und
daraufhin einem Abfall des Wirkungsgrades. Das Potential der Wirkungsgradänderungen
bleibt dabei zwischen den höchsten und niedrigsten Werten mit 0,2%−Punkten gering.
Diese Beobachtungen decken sich mit den identifizierten Strömungseffekten. Ungeklärt
ist in diesem Zusammenhang noch der Einfluss des relativen Zuströmwinkels zum Rotor,
dessen zeitliche Variation mit sinkendem Axialspalt ebenso zunimmt und der vermutlich
ebenso eine negative Auswirkung auf die Aerodynamik hat. In Kapitel 5.3.1 wird dieser
Zusammenhang näher untersucht.
5.3.1. Verlustverhalten der Rotorbeschaufelung
Wie in der Beschreibung der Grundlagen gezeigt, kann auch die periodische Fehlan-
strömung der im Nachlauf liegenden Gitterreihe einen Einfluss auf die Entwicklung des
aerodynamischen Wirkungsgrades haben. Um eine Abschätzung über den Effekt machen
zu können, wurde am Beispiel des Rotorprofils der Turbine eine systematische Variation
der Zuströminzidenz bei gleichzeitiger Variation von Mach- und Reynoldszahl durchge-
führt. Die Versuchsmatrix umfasst dabei 16 Winkel von -35° bis +40° in 5°-Schritten,
Machzahlen zwischen 0,2 und 0,8 sowie Reynoldszahlen von 5·104−1·106. Dieser Bereich
ist bewusst größer als die zu erwartenden Variationen gewählt, um die Sensitivitäten im
Randbereich erfassen zu können. Es ist in Abbildung 5.7a ersichtlich, dass die im Aus-
legungspunkt des Rotorgitters vorherrschenden Bedingungen ein stabiles Strömungsbild
ergeben. Die Abhängigkeit von der Anströminzidenz ist um den Auslegungspunkt von
i = −9° sehr gering. Erst bei stark druckseitiger Inzidenz von i > 10° kommt es zu einer
Ablösung auf der Saugseite und in Folge zu einem starken Anstieg der Verluste. Das Pla-
teau um den Auslegungspunkt kann mit hinreichender Genauigkeit linearisert werden,
sodass auch eine periodische Änderung der Anströminzidenz keine signifikante Änderung
des mittleren Verlustbeiwertes erwarten lässt. Es kann aus der Darstellung der Verlust-
kennziffer in Abbildung 5.7b weiter geschlossen werden, dass sowohl die Reynoldszahl als
auch die Machzahl im betrachteten Bereich um den Auslegungspunkt keine größeren Ver-
lustzuwächse bedingen. Zwar wird der bekannte Zusammenhang zwischen Reynoldszahl
und Machzahl mit den Verlusten erwartungsgemäß reproduziert, aber die Isolinien deu-
ten auf geringe Gradienten in diesem Bereich hin. Mit steigender Machzahl nehmen die
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Abbildung 5.7.: Darstellung des Verlustbeiwertes ζ12 über das Rotorgitter in Abhängig-
keit von Mach-, Reynoldszahl und Anströmwinkel
Verluste zu, da die Wandschubspannungen von laminaren sowie auch turbulenten Grenz-
schichtanteilen entsprechend ansteigen. Bei einer Erhöhung der Reynoldszahl sinken die
Verluste im betrachteten Bereich. Die laminare Ablöseblase, die am Beginn des positiven
Druckgradienten auf der Saugseite beginnt, wird kleiner, vgl. Hourmouziadis [80]. Bei
deutlich weiter ansteigender Reynoldszahl würde der Verlustbeiwert wieder ansteigen,
denn der Transitionspunkt würde auf der Saugseite in den Bereich des negativen Druck-
gradienten in Richtung Saugseite wandern [105]. Die Auswirkungen der beobachteten
Korrelationen auf den Wirkungsgrad im Hinblick auf den Axialspalt lassen den Schluss
zu, dass sowohl Mach- und Reynoldszahl als auch Anströmwinkel keinen Einfluss erster
Größenordnung darstellen.
Nachdem die Einflussfaktoren auf den Wirkungsgrad von zweidimensionalen Rechnungen
untersucht worden sind, lassen sich folgende Aussagen treffen. Für einen kleinen Axial-
spalt kommt es zu steigenden Verlusten durch die Wechselwirkung des Statornachlaufs
mit der saugseitigen Rotorgrenzschicht. Bei Vergrößerung des Axialspaltes nehmen die-
se Verluste ab. Allerdings kommt es bei einer Vergrößerung auch zu einem Anstieg der
Lauflänge hinter dem Stator mit erhöhter Machzahl und damit größerer Dissipation. So
erklärt sich das beobachtete globale Maximum für den Wirkungsgrad in den zweidimen-
sionalen Simulationsdaten. Im Folgenden wird nun die dreidimensionale Konfiguration
anhand von numerischen und experimentellen Daten untersucht.
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5.4. Kennfeld der Turbine
Das Kennfeld der Turbine bietet zum einen die Möglichkeit, eine Extrapolation der ge-
wonnenden Erkenntnisse auf andere Betriebsbereiche zu untersuchen, zum anderen, sto-
chastische Messfehler und fehlerhafte Modellannahmen indentifizieren zu können. Aus-
gehend von den experimentell ermittelten Daten wird dabei der Vergleich zu den Simu-
lationsergebnissen gesucht. Das experimentell ermittelte Kennfeld ist durch verschiedene
Parameter begrenzt. So ist das maximale Druckverhältnis durch die Versorgungsverdich-
teranlage nach oben begrenzt, während die Bremsenregelung durch die minimale Brem-
senlast die untere Grenze definiert. Die Drehzahlen sind nach oben durch die maximale
Betriebsdrehzahl des Rotors, nach unten durch das zulässige Drehmoment der Messwelle
begrenzt. So ergibt sich ein eingeschränkter Betriebsbereich, der dadurch gekennzeichnet
ist, dass der Auslegungspunkt der Turbine gleichzeitig die maximale Leistung bereitstellt.
Alle anderen Punkte sind in diesem Sinne als Teillastbetriebspunkte anzusehen.
5.4.1. Randbedingungen
Wie in den Kapiteln zur Messtechnik 4.3.1 erläutert wurde, ist die korrekte Erfassung der
Asymmetrie der Abströmung von allergrößter Bedeutung für die Kennfeldmessungen. In
Abbildung 5.8 ist für den Auslegungspunkt für den nominalen Axialspalt die Traverse
mit den Austrittsrechen gezeigt. Es wird deutlich, dass je nach betrachtetem Sektor bis
zu 500Pa Differenz im Totaldruck der Abströmung herrschen, die direkt in die Berech-
nung des Wirkungsgrades eingehen. Der resultierende Fehler einer Abweichung dieser
Größenordnung würde in Abweichungen des Wirkungsgrades von rund 1,2%-Punkten
münden. Dies ist in Anbetracht der erwarteten kleinen Änderungen inakzeptabel. Die
zeitliche Konstanz des Betriebspunktes ist dabei, wie in Kapitel 3.2 beschrieben, als
sehr gut einzustufen. Die drei Rechen fahren das gezeigte Messfeld in drei 120° Sektoren
bei 0,25°-Schritten in rund einer Stunde ab. Dabei ist kein Übergang von einem zum
anderen Sektor zwischen zwei Rechen erkennbar. Die Eintrittsrandbedingungen weisen
keine signifikanten Umfangsabweichungen auf, sodass ein einzelnes radiales Profil zur Be-
schreibung ausreicht. Dieses wird mit den Eintrittsrechen sowie den Grenzschichtrechen
aufgezeichnet. Generell können auch Kennfelder unter Beibehaltung des Totaldrucks am
Eintritt und variabelm Austrittsdruck angefahren werden. Da es allerdings bei hohen
Austrittsdrücken und der damit verbundenen großen Druckverluste im Bereich des Aus-
trittsschiebers zu Rohrleitungsschwingungen gekommen ist, wurde diese Methode im
Rahmen der Untersuchungen nicht angewandt.
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Abbildung 5.8.: Umfangsverteilung des Austrittsdruckes pt,4. Messung mit den Austritts-
rechen bei 0,25°-Schritten. Verzerrte Radialkoordinate zur besseren Dar-
stellbarkeit.
5.4.2. Messergebnisse
Das in Abbildung 5.9 gezeigte Kennfeld beinhaltet Betriebslinien konstanter Drehzahl
bei Variation des Eintrittsdrucks pt,0. Für alle drei untersuchten Spalte wurden die Dreh-
zahlen von 80%, 90% und 100% (2800, 3150, 3500 1/min) der Auslegungsdrehzahl ver-
messen. Die Form der Betriebslinien ist dabei charakterisiert durch ein lokales Maximum
des Wirkungsgrades bei einem Druckverhältnis, bei dem sich für die jeweilige Drehzahl
eine optimale Anströmung der Schaufelreihen Rotor und Stator zwei ergibt. Optimal be-
deutet in diesem Sinne eine leichte saugseitige Anströmung, wie in Kapitel 5.3.1 anhand
der zweidimensionalen Rechnungen gezeigt wurde. Das Maximum des Wirkungsgrades
wandert dabei mit sinkender Drehzahl zu noch kleineren Druckverhältnissen, was bei
kleinerer Umfangsgeschwindigkeit kongruente Geschwindigkeitsdreiecke ergibt. Die Mes-
sunsicherheit der aufgezeichneten Punkte ist der Übersichtlichkeit halber nur für den
kleinsten Untersuchten Spalt als Fehlerbalken eingetragen. Im Auslegungspunkt ergibt
sich der beste Wirkungsgrad für den mittleren untersuchten Spalt, während der klei-
ne Spalt 0,2%-Punkte und der lange Spalt 0,9%-Punkte darunter liegt. Mit sinkendem
Druckverhältnis und damit auch sinkendem reduzierten Massenstrom reduziert sich der
Abstand zwischen dem kleinen und mittleren Spalt, während der Wirkungsgrad des
langen Spalts relativ gesehen noch weiter absinkt. Dieses Verhalten kann in ähnlicher
Form auch für die reduzierten Drehzahlen bei 90% bzw. 80% der Auslegungsdrehzahl
beobachtet werden. Lediglich für die kleinste untersuchte Drehzahl kommt es schon im
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Abbildung 5.9.: Experimentell ermitteltes Kennfeld der Turbine. Wirkungsgrad bei Va-
riation des Eintrittsdrucks pt,0 aufgetragen über dem reduzierten Mas-
senstrom für drei verschiedene Drehzahlen. Die Fehlerbalken, die die
Messunsicherheit für η kennzeichnen, sind nur für einen Teil der Mess-
punkte gezeigt.
untersuchten Druckverhältnisbereich zu einer echten Überschneidung der Kurven für den
kleinen und mittleren Spalt. Ein Vergleich der Ergebnisse zu den Vorhersagen aus den
zweidimensionalen Rechnungen ergibt, dass zwar auch in der Messung ein Maximum für
den aerodynamischen Wirkungsgrad gefunden wird, allerdings sind die Abweichungen
im Wirkungsgrad deutlich größer als bei der Simulation. Besonders für den Vergleich
von mittlerem zu großem Spalt ist der Abfall des Wirkungsgrades signifikant erhöht. Die
gemessenen Unterschiede im Wirkungsgrad liegen dabei im Rahmen der Werte, die auch
von anderen Autoren für ähnliche Turbinengeometrien publiziert wurden, siehe Kapitel
2.5.1. Zusätzlich zu den gezeigten mechanischen Wirkungsgraden aus Abbildung 5.9 sind
zu Validierungszwecken auch die thermischen Wirkungsgrade ausgewertet worden.
ηt,s =
cp · (Tt,4 − Tt,0)
cp · (Tt,4s − Tt,0) =
(
Tt,4
Tt,0
)
− 1(
pt,4
pt,0
)(κ−1κ ) − 1
(5.6)
Da die Temperaturdifferenz über die Stufe mit nur rund 20K sehr gering ist, fällt die
Messunsicherheit der Totaltemperaturen signifikant ins Gewicht. In Folge sind die ther-
mischen Wirkungsgrade im Niveau verschoben und auch die Steigungen der Kennlinien
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Abbildung 5.10.: Kennfeld der Turbine berechnet mit stationären dreidimensionalen Si-
mulationen, äquivalente Betriebspunkte zum Experiment. Gezeigt sind
Linien konstanter Drehzahl von 80,90,100% Nenndrehzahl bei Variati-
on des Eintrittsdrucks.
sind geringfügig geändert. An der generellen Tendenz für den Wirkungsgrad für die drei
untersuchten Spalte ändert sich jedoch nichts. Dies kann als zusätzlicher Hinweis auf die
Korrektheit der gefundenen Korrelation gewertet werden. Im Folgenden werden die phy-
sikalischen Effekte untersucht, die für die Variation des Wirkungsgrades verantwortlich
sind. Dazu werden in einem nächsten Schritt die Kennlinien aus stationären Simulationen
herangezogen.
5.4.3. Stationäre Kennfeldrechnungen
Der Vergleich der Messdaten mit dem numerisch ermittelten Kennfeld aus Abbildung
5.10 zeigt, dass sowohl Übereinstimmung als auch deutliche Unterschiede zu beobach-
ten sind. Der generelle Verlauf der Drehzahllinien bei Variation des Druckverhältnisses
wird in guter Übereinstimmung reproduziert. Es kommt ausgehend vom Auslegungs-
punkt für alle untersuchten Axialspalte bei einer Verringerung des Druckverhältnisses zu
einem Anstieg des Wirkungsgrades aufgrund von saugseitiger Anströmung der Schaufeln
und damit geringerer Umlenkung, was die Sekundärströmung reduziert und gleichzei-
tig die Profilverluste senkt. Wichtigster Unterschied ist die Reihenfolge der Axialspalte
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im Bezug auf den Wirkungsgrad. Während bei den experimentellen Daten der mittle-
re untersuchte Spalt im Auslegungspunkt zum besten Wirkungsgrad führt, zeigen die
Simulationen für alle Betriebspunkte einen Vorteil für den kleinsten Spalt. Diese Beob-
achtung ist insbesondere für eine Reduktion der Drehzahl bei höchstem Druckverhältnis
und damit Massendurchsatz gültig. Es kommt bei der Simulation trotz ingesamt sin-
kender Wirkungsgrade zu einem weiteren relativen Anstieg für den kleinsten Spalt. Die
Verbesserung für den kleinen Spalt gegenüber dem mittleren ist zwar auch in den Mes-
sungen sichtbar, doch sind die Änderungen dort deutlich kleiner. Rund um das globlale
Maximum des Wirkungsgrades für die Drehzahllinien weisen die Simulationsdaten einen
flacheren Verlauf auf, was auf das Vorhandsein von Verlustmechanismen hinweist, die
in der Simulation nur unzureichend abgebildet werden. Unter den untersuchten Teil-
lastbedingungen kommt es zu einer radialen Umverteilung der Stromflächen durch eine
Änderung des radialen Gleichgewichts, wie von Petrovic und Riess [144] im Off-Design
beschrieben. Dies kann zu lokalen Rückströmungen führen, die vom Mischungsebenen-
ansatz nicht erfasst werden können. Eine weitere Verlustquelle sind partielle Ablösungen
an den Schaufeln, zum Beispiel kurz nach dem Staupunkt an der Vorderkante, wie von
Usui und Yamamoto [207] mittels Lasermessungen und von Hodson und Addison [75]
durch Strömungssichtbarmachung und Heissfilmmessungen nachgewiesen wurden. All
diese Einflüsse sind potentiell durch stationäre Navier-Stokes-Rechnungen nur unzurei-
chend gut wiedergegeben, wenngleich die 2D-Verluste auch im Off-Design-Betrieb im
Allgemeinen gut wiedergegeben werden, vgl. Tremblay et al. [204]. Im Folgenden werden
daher instationäre Navier-Stokes-Rechnungen herangezogen.
5.5. Vergleich mit instationären Rechnungen
5.5.1. Instationäres Setup
Das Setup der Rechnungen bezeichnet alle relevanten Einstellungen und Randbedingun-
gen, die zusätzlich zum eigentlichen Lösungsverfahren an dem Prozess der Strömungs-
lösung beteiligt sind. Dazu gehören sowohl Rechennetze als auch verwendete Löserein-
stellungen und Randbedingungen. Die exakte Modellierung der Schaufelgeometrie ist
gerade für die instationäre Interaktion besonders wichtig. So zeigten Clark et al. [21],
dass die berechneten Druckamplituden bei skalierten Turbinenschaufeln deutlich von den
Ergebnissen unskalierter Schaufeln abweichen können. Durch die bei der Auslegung des
Prüfstands festgelegten Schaufelzahlverhältnisse ist ein Rechengebiet von exakt einem
elftel des Umfangs möglich, wie in Kapitel 4.1.3 beschrieben.
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5.5.2. Nachweis der Konvergenz
Dem Nachweis der Konvergenz von numerischen Rechnungen kommt insbesondere bei
der Untersuchung von Kleinsteffekten eine gesteigerte Bedeutung zu. Bei zeitgenauen
Rechnungen ist aber der Nachweis nicht anhand eines skalaren Parameters möglich, wie
es beim Residuum für stationäre Rechnungen der Fall ist. In diesem Unterkapitel wird die
verwendete Methode zur Darstellung der Konvergenz von zeitgenauen Rechnungen erläu-
tert. Um quantitative Aussagen treffen zu können, bedient sich diese Untersuchung eines
Verfahrens von Clark und Grover [22]. Ziel der Untersuchung ist, die zeitliche Periodizi-
tät der Strömungsgrößen innerhalb einer definierten Toleranz festzustellen. In Anlehnung
an Verfahren, die üblicherweise in der digitalen Signalanalyse verwendet werden, kann
man abgeleitete Größen definieren, um die Periodizität der Strömungslösung quantitativ
zu erfassen. Eine Möglichkeit ist die Kreuzkorrelation. Man definiert den sogenannten
„cross-correlation“-Koeffizienten (Gl. 5.7), der die Korrelation zweier Signale p1(t) und
p2(t) bei einer Zeitverschiebung L beschreibt. Der Vergleich erfolgt damit zwischen zwei
aufeinander folgenden Perioden der instationären Rechnung. Als Signal wurde in dieser
Untersuchung der zeitabängige Druck p(n) an der Ebene hinter dem Rotor ausgewählt,
da an dieser Stelle die größte Instationarität vorliegt.
CCF (L) =
1/N · N−1∑
n=0
p((n+ 1) + L) · p((n+ 1) +N)
1/N · [N−1∑
n=0
p2(n+ 1) · N−1∑
n=0
p2((n+ 1) +N)]1/2
. (5.7)
Die Gleichung beinhaltet den Zeitschritt n, die Zeitschritte pro Periode N und den Zeit-
versatz L. Wenn die Lösung und damit das zeitabhängige Drucksignal periodisch in N
ist, wird die Kreuzkorrelation CCF(0)=CCF(N)=1.
5.5.3. Ergebnisse und räumliche Verteilung der Verlustproduktion
In Abbildung 5.11 sind die Wirkungsgrade der stationären und instationären Simulatio-
nen zusammen mit den experimentellen Daten für den Auslegungspunkt dargestellt. Die
stationären Simulationsergebnisse sind zu den instaionären parallel verschoben, da bei
diesen alle Rotor-Stator-Strömungseffekte an der Mischungsebene eliminiert werden. Bei
Vergleich der Messwerte mit den instationären Simulationen wird das lokale Maximum
für den Wirkungsgrad beim mittleren untersuchten Spalt nicht gefunden. Stattdessen
ist die aerodynamische Effizienz des kleinsten simulierten Axialspalts am höchsten. Die
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Abbildung 5.11.: Wirkungsgrade der 3D-Rechnungen sowie der Experimente aufgetragen
über dem relativen Axialspalt
numerischen und experimentellen Ergebnisse, die von Kikuchi et al. [94] veröffentlicht
wurden, zeigen eine sehr gute Übereinstimmung mit den Simulationen der vorliegenden
Arbeit. Auch bei Kikuchi wird kein lokales Maximum des Wirkungsgrads gefunden. Die-
ser Widerspruch wird im Folgenden weiter untersucht. Die Entropie kann als Maß für
die Verluste betrachtet werden, wenn die Wärmeleitung im Fluid vernachlässigt wird,
Denton [27]. Bei Kenntnis des zeitgemittelten Strömungsfelds berechnet sich die Entro-
pie
s/R =
κ
κ− 1 ln(T )− ln(p) (5.8)
aus den zeitgemittelten Größen von Druck und Temperatur. Es kommt dabei durch den
nichtlinearen Zusammenhang von Gleichung (5.8) zu einem Fehler, der mit der Ampli-
tude der zeitlichen Schwankungen skaliert. Es konnte gezeigt werden, dass der Fehler im
Bereich der Übergänge zwischen den Schaufelreihen maximal wird und bei Entfernung
abklingt, Schramm [176]. Generell ist der Fehler von kleinerer Größenordnung, womit
das Verfahren anwendbar ist. In Abbildung 5.12 ist der Verlauf der Entropie für alle drei
simulierten Axialspalte entlang der Maschinenachse aufgetragen. Erkennbar ist, dass der
Betrag der Entropie an der Hinterkante des ersten Stators für alle Spalte auf gleichem
Niveau liegt. Dieses Verhalten ist ein Indiz für vernachlässigbare Stromaufwirkung des
Rotors auf den ersten Stator. Im Zwischenraum zwischen Stator und Rotor steigen die
Verluste durch Ausmischung und Wandreibung an. Auffällig ist, dass der Zuwachs der
Entropie zwischen Vorder- und Hinterkante des Rotors für alle drei Axialspalte vergleich-
bar groß ist. Für die reine Ausmischung des Nachlaufsystems aus dem Stator im Rotor
73
5. Globale Ergebnisse
axiale Länge x/sax [-]
s
/R
 
[-]
-2 -1 0 1 2 3 48.275
8.280
8.285
8.290
8.295
8.300
8.305
8.310
8.315
Spalt A
Spalt B
Spalt C
Rotor 
Hinter-
kante
Austritt
Rotor 
Vorder-
kante
Level bei LE1 H.k.
Positionen LE2 bei Spalt A&C
Positionen bei  LE1 bei Spalt A&C
Abbildung 5.12.: Entropieverlauf s/R der 3D-Rechnungen aufgetragen über der axialen
Koordinate x/sax normiert mit der axialen Rotorsehnenlänge
ist aber eine Abnahme der Entropieproduktion für größere Spalte zu erwarten, da ein
größerer Teil der Ausmischung bereits vor dem Rotor stattgefunden hat. Dieser Effekt
wird durch das Anwachsen der Seitenwandgrenzschichten hevorgerufen.
Im Bereich des zweiten Stators kommt es zu einer scheinbaren Annäherung der Kurven
der Entropie. Dies ist bedingt durch den großen Gradienten der Entropie in der Vor-
derkante des zweiten Leitrads, der beim kurzen Axialspalt bei einer kleineren axialen
Position eintritt. Nach dem zweiten Stator mischen sich alle Wirbel und Nachläufe aus
und der Abstand zwischen den Entropiekurven nähert sich einem Endwert, der den Wer-
ten aus Abbildung 5.11 entspricht. Die räumliche Verteilung der Verlustproduktion wird
anhand von umfangsgemittelten Entropieverteilungen gezeigt. Die Abbildungen 5.13a bis
5.13c stellen den Verlauf dar. Es wird deutlich, wie schnell die sekundärströmungsdomi-
nierten Seitenwandbereiche in der Kanalmitte zusammenwachsen. Der von 2D-Strömung
dominierte Freistrombereich reduziert sich mit steigenden Axialspalt immer weiter. Das
Wirbelsystem, bestehend aus Radialspaltwirbel und gehäuseseitigem Kanalwirbel über
der Rotorschaufel, untersucht von Stephan [194] an einer Vorgängerbeschaufelung des
Prüfstands, kann einen deutlichen Einfluss auf die Verteilung der Verluste bis in den
Mittelschnitt hinein haben. Dies wird in der Entropieverteilung 5.13c bei 1O deutlich.
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5.5. Vergleich mit instationären Rechnungen
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Abbildung 5.13.: Umfangsmittelung der Entropie im gesamten Ringraum der instatio-
nären zeitgemittelten Simulation
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5.6. Einfluss von Transitionseffekten
Wie schon bei der Untersuchung der zweidimensionalen Simulationen deutlich wurde, ist
auch bei den dreidimensionalen Untersuchungen kein signifikanter Einfluss der Transiti-
on bezüglich des Axialsbstandes festgestellt worden. Zwar ist durch die erhöhten Wand-
schubspannungen von turbulenten Grenzschichten und damit erhöhten Profilverlusten
das korrekte Verhältnis von laminarer zu turbulenter Grenzschicht von größter Bedeu-
tung für den absoluten Zahlenwert der Wirkungsgrade. Die Sensitivität bezüglich einer
Abstandsänderung ist demgegenüber aber klein. Ein ähnlicher Zusammenhang konnte
auch für die dreidimensionalen Simulationen nachgewiesen werden. Bei den in Abbil-
dung 5.14 gezeigten Verteilungen der Intermittenz auf der Saugseite der Rotorschaufel
ist eine Zunahme der turbulenten Anteile mit steigenden Axialabstand zu erkennen. Dies
kann nach Behre [11] auf eine lokale Erhöhung des mittleren Turbulenzgrades des Sta-
tornachlaufs zurückgeführt werden. Mit dem Ausmischen des Geschwindigkeitsdefizits
des Nachlaufs steigt die turbulente kinetische Energie an, während der Nachlauf breiter
wird. Erst bei deutlich längeren Lauflängen überwiegt die Dissipation und die turbu-
lente kinetische Energie sinkt wieder ab. Mayle [119] zeigt in seiner Zusammenfassung,
dass für einen negativen Druckgradienten in Strömungsrichtung, wie er im vorderen Be-
reich der Saugseite vorliegt, die Höhe des Turbulenzgrades eine geringere Rolle spielt als
bei positivem Druckgradienten. Diese Erkenntnis stützt die Beobachtung, dass schmale-
re Nachläufe mit hohem punktuellen Turbulenzgrad für die zeitgemittelte Intermittenz
vorteilhafter sind als breite Nachläufe, die weiter ausgemischt sind.
5.6.1. Modellierung
Da die herkömmliche Berechnung des Transitionspunktes von laminaren Profilgrenz-
schichten mittels Integralmethoden von einer zweidimensionalen Grenzschichtströmung
ausgeht, aber im Bereich der Seitenwände dreidimensionale Strömungsbedingungen herr-
schen, wurde eine Cross-Flow Korrektur im Transitionsmodell implementiert. Das Cross-
flow Modell ist eine Entwicklung der MTU, Fiala [44], dessen theoretische Formulierung
auf Arbeiten von Arnal et al. [4] und Cousteix [23] zurückgeht. Die Kennwerte H12,max
und Reθ,krit werden dabei modifiziert, um den Einfluss der radialen Strömungskompo-
nenten auf die Transition zu berücksichtigen.
76
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Abbildung 5.14.: Verteilung der Intermittenz auf der Saugseite der Rotorschaufel als Maß
für die turbulenten Anteile der Grenzschicht, Zeitmittel der instatio-
nären Simulationen.
5.7. Betrieb der Turbine bei Offdesign Bedingungen
Die Verschiebungen der Kennlinien im experimentell ermittelten Kennfeld der Turbine
lassen im Teillastbereich Schlüsse auf das Verhalten des Wirkungsgrades in Abhängigkeit
vom Axialspalt zu, Restemeier et al. [159]. Bei einer Reduktion des Druckverhältnisses
bei konstanter Drehzahl, entspechend einer Bewegung im Kennfeld nach links, erfolgt
für alle drei Drehzahlen eine Vergrößerung der Wirkungsgraddifferenz vom besten zum
schlechtesten Spalt. Für das Verhältnis der Spalte A und B aber kommt es zu einem
anderen Trend. Bei Auslegungsdrehzahl N = 100% kommt es bei Reduktion des Druck-
verhältnisses zu einer Annäherung zwischen Spalt A und B. Bei 90% Drehzahl weisen
beide Spalte eine identische Wirkungsgraddifferenz über alle Druckverhältnisse auf und
bei 80% Drehzahl kommt es zu einer Annäherung bei hohen Druckverhältnissen. Da eine
Drehzahlabsenkung ebenso wie ein Ansteigen des Druckverhältnisses mit einer erhöhten
Rotorinzidenz einhergeht, bedeutet dieser Zusammenhang einen Vorteil für den kleins-
ten Spalt sowohl bei besonders großer als auch bei besonders kleiner Rotorinzidenz. Die
Auswertung der Geschwindigkeitsdreiecke liefert hier einen Bereich von −10° < i < 12°.
Die Schaufelbelastung korreliert mit der Sekundärströmung, wie von Tashima et al. [197]
numerisch und experimentell gezeigt wurde. Daher ist die Stärke der Sekundärströmung
kein alleiniger, treibender Effekt für die Differenzen im Wirkungsgrad, sondern nur ein
Teileinfluss, siehe Persico et al. [142]. Yamada et al. [225] weisen an ihrer Turbine bei
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Absenkung der Drehzahl auf 80% eine lokale Ablösung an der Vorderkante hin, die in
Folge die Ausbildung des gehäuseseitigen Kanalwirbels beeinflusst. Damit verschiebt sich
das gefundene Maximum des Wirkungsgrades in Abhängigkeit vom Axialspalt zu einem
kleineren Spaltmaß hin. In der vorliegenden Untersuchung wurden in den Simulationen
keine lokalen Ablösungen an der Rotorvorderkante beobachtet, dennoch ist mit ähnlichen
Effekten zu rechnen.
5.7.1. Schlussfolgerungen für die Aerodynamik
Es konnte mittels Messungen von Kennfeldern an der Versuchsturbine ein Zusammen-
hang von Wirkunsgrad und Axialabstand der Schaufelreihen gezeigt werden, der teilweise
imWiderspruch mit den Simulationsergebnissen steht. Bei den zweidimensionalen Vorun-
tersuchungen konnte ein Optimum für den Axialabstand gefunden werden, dass bei rund
40% der axialen Rotorsehenlänge liegt. Diese Aussage steht in guter Übereinstimmung
zu den Messergebnissen, aber im Gegensatz zu den Ergebnissen der dreidimensionalen
Simulationen, die den besten Wirkungsgrad für einen möglichst kleinen Abstand vorher-
sagen. Im folgenden Kapitel wird dieser Widerspruch untersucht und Erklärungen für
das unterschiedliche Verhalten gegeben.
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In diesem Kapitel werden in einem ersten Schritt die Gemeinsamkeiten und Unterschiede
zwischen den numerischen Rechnungen und den experimentellen Daten herausgearbeitet,
um dann in einem nächsten Schritt die bisher gezeigten Abweichungen der Wirkungs-
gradverläufe zu deuten. Die richtige Interpretation der Unterschiede ist insbesondere
vor dem Hintergrund der immer weiteren Verbreitung von numerischen Simulationen in
der industriellen Auslegungspraxis von größter Bedeutung. Fehlerhafte Vorhersagen las-
sen sich somit immer später im Entwicklungsprozess identifizieren, mit entsprechenden
Kosten und Aufwand.
6.1. Radialverteilungen von Verlusten und segmentweise
Effizienz der Maschine
Wie bei Behre et al. [11] gezeigt wurde und in Abbildung 5.13 ersichtlich, ist die radiale
Verteilung der Verluste in starkem Maße vom Axialspalt abhängig. Diese Aussage der Si-
mulationen ist auch in der radialen Verteilung der Wirkungsgrade zu erkennen, die in den
Abbildungen 6.1 und 6.2 für verschiedene axiale Positionen dargestellt sind. Die Berech-
nung eines radial verteilten Wirkungsgrades erfolgt aus den Daten für Totaldruck und
Totaltemperatur, die aus den Simulationen für alle Radien vorliegen. Die Interpretation
der so erhaltenen Werte muss allerdings mit einiger Vorsicht erfolgen. Der Berechung
eines lokalen Wirkungsgrades liegt die Annahme von konstanten Stromflächen in der
Maschine zugrunde. Diese Annahme ist aber in der dreidimensionalen realen Strömung
der Turbine nicht erfüllt, wie sich leicht in Abbildung 5.13 erkennen lässt. Damit haben
lokale Umverteilungen der Strömungsgrößen einen direkten Einfluss auf das Ergebnis
und können so beispielsweise zu lokalen Wirkungsgraden größer eins führen. Eine weite-
re Einschränkung ergibt sich durch die Reihenfolge der Mittelungen. Da die Daten aus
den zeitgemittelten Strömungsfeldern der instationären Simulationen berechnet wurden,
kommt es, wie in Kapitel 5.5.3 beschrieben, zu Abweichungen zwischen dem Relativ-
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Abbildung 6.1.: Radiale Verteilung des Wirkungsgrades aus der Simulation an der Ro-
torhinterkante (ME21) sowie vor der Vorderkante des zweiten Stators
(ME22)
und Absolutsystem zwischen den Schaufelreihen. Trotz dieser Einschränkungen liefert
ein Vergleich der radialen Verteilungen wertvolle Informationen zum Verlustverhalten
der betrachteten Maschine.
Die Wirkungsgradverteilung nach dem Rotor ist in Abbildung 6.1a gezeigt. Es können
drei Bereiche identifiziert werden, die sich im Verhalten bezüglich einer Axialspaltsva-
riation unterscheiden. Der Freistrombereich, zwischen etwa 40 und 60% radialer Höhe
gelegen, zeichnet sich durch annähernd konstante Wirkungsgrade für alle drei Axialspalte
aus. Der kleinste Spalt zeigt hier minimal bessere Performance als die beiden größeren.
Die Ausdehnung des Freistrombereichs reduziert sich mit steigendem Axialspalt von rund
40% auf 20% Kanalhöhe, je nach Definition des Randes. Im Nabenbereich zwischen 0 und
10% radialer Höhe kommt es zu einem lokal erhöhtem Wirkungsgrad, der durch Umver-
teilung von Temperatur in Richtung der Kanalmitte entsteht. Darüber hinaus zeigt der
Nabenbereich durchgängig bessere Wirkungsgrade für den kleinen untersuchten Axial-
spalt. Die Differenz beträgt hier lokal bis zu drei Prozentpunkte. In Gehäusenähe findet
sich zwischen 90 und 100% Kanalhöhe ein nahezu identischer Verlauf für den kleinen
und den mittleren Spalt, während der große untersuchte Spalt hier deutlich bessere Per-
formance liefert. Dies kann auf den Radialspaltwirbel zurückgeführt werden. Im Bereich
zwischen 70 und 90% Kanalhöhe zeigen dann der kleinste und größte Axialspalt identi-
sche Performance, während der mittlere Spalt auffällig abfällt. Insgesamt steht das Bild
an der Hinterkante des Rotors in guter Übereinstimmung zu den in Kapitel 5.5.3 gezeig-
ten Verteilungen der Verluste in der S2 Ebene.
Die Strömung durch den zweiten Stator kann aufgrund der Geometrie der Beschaufelung
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in zwei unterschiedliche Passagen aufgeteilt werden. Da das Verhältnis der Schaufelzah-
len vom ersten zum zweiten Stator 33 : 66 ist, wird der Nachlauf des ersten Stators durch
eine Passage des zweiten Leitrades konvektiert, während die andere Passage praktisch
keinen Nachlaufeffekt erfährt. Dies wurde in der Auswertung berücksichtigt. Abbildung
6.1b zeigt die Passage ohne Nachlauf, 6.1c die durch den Nachlauf beeinflusste Passage
und 6.1d den Mittelwert der beiden Passagen. Es ist ersichtlich, dass in der Passage oh-
ne Nachlaufeinfluss insgesamt höhere Wirkungsgrade erzielt werden als in der mit dem
Nachlauf beeinflussten. Allerdings kommt es auch zu einer Interaktion der Strömung mit
dem zweiten Stator ähnlich eines Clockingeffekts, König et al. [96]. Die Einengung des
Freistrombereichs kommt bei dem großen untersuchten Spalt besonders zur Geltung, da
dort die Lauflänge zwischen den Schaufelreihen am größten ist. In der gemittelten Pas-
sage (6.1d) ist somit festzustellen, dass bei Eintritt in den zweiten Stator der mittlere
Spalt zwischen 35 und 55% Höhe sogar noch besser abschneidet als der kleine Axial-
spalt, welcher jedoch aufgrund des erheblich größeren Freistromgebietes integral höhere
Performance liefert. In der Messebene nach dem zweiten Stator ist die gleiche Aufteilung
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Abbildung 6.2.: Radiale Verteilung des Wirkungsgrades aus der Simulation hinter dem
zweiten Stator (ME3)
gewählt worden. Diese umfasst die vom ersten Stator beeinflusste Passage 6.2b, die Pas-
sage ohne Statoreinfluss 6.2a und das globale Umfangsmittel 6.2c. In der Passage, durch
die kein Nachlauf des ersten Stators konvektiert wird, sind die Verhältnisse eindeutig.
Der kleine Axialspalt zeigt von der Nabe bis etwa 70% Höhe den besten Wirkungsgrad,
über 70% am Gehäuse kommt es zu leichten Vorteilen für die größeren Spalte. Generell
ist der verbleibende Wirkungsgrad in der oberen Kanalhälfte, die vom Rotorspaltwirbel
negativ beeinflusst ist, rund 3%-Punkte niedriger als in der unteren Kanalhälfte. Dies ist
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in Übereinstimmung zu den Korrelationen von Denton [27] sowie Untersuchungen von
Bindon und Morphis [14] über den Einfluss der Radialspalthöhe auf den Wirkungsgrad.
Bei Betrachtung der vom ersten Stator beeinflussten Passage in Abbildung 6.2b kehrt
sich der Trend bezüglich des kleinen Axialspaltes um. Der Wirkungsgrad liegt hier annä-
hernd über die komplette Schaufelhöhe unter dem des mittleren Spalts, der hier den bes-
ten Wirkungsgrad liefert. Bei Mittelung der beiden Passagen in Umfangsrichtung bleibt
dieser Trend teilweise bestehen. Zwischen 20 - 50% sowie zwischen 80 - 100% liefert der
mittlere Spalt die höchsten Wirkungsgrade. Durch Ausmischung der noch verbleibenden
Gradienten im Strömungsfeld kommt es dann bei Erreichen der Austrittsebene 4 wieder
zu einem höheren Wirkungsgrad für den kurzen Axialspalt.
Um die Entwicklung der Verluste in den Schaufelreihen sowie den Zwischenräumen be-
nachbarter Schaufelreihen zu visualisieren, ist in Abbildung 6.3 der Zuwachs der massen-
stromgemittelten Entropie dargestellt. Die Grafik ermöglicht dabei auch den Vergleich
zwischen stationären und instationären Simulationen. In den stationären Simulationen
ist der Zusammenhang von Verlusten und Axialspalt annähernd linear. Die größten Zu-
wächse sind im zweiten Stator und im Axialspalt hinter dem ersten Stator zu verzeichnen.
Dies entspricht der Annahme, dass hauptsächlich die Ausmischung der Nachlaufdellen
und Sekundärwirbel einen Beitrag zum Verlustzuwachs leisten. Wenn man nun mit den
instationären Simulationen in Abb. 6.3 (c) und (d) vergleicht, sind deutliche Unterschie-
de sichtbar. Die instationären Simulationen beinhalten zusätzlich die Interaktion aller
Strömungsphänomene, die in der stationären Rechnung in der Mischungsebene heraus-
gemittelt werden. Während die Verluste im ersten Stator nahezu unbeeinflusst bleiben,
kommt es in Folge zu einem Anstieg der Verluste im Rotor für den kleinen und den
großen untersuchten Axialspalt. Im zweiten Stator steigen sogar für alle drei Spalte die
Verluste an, jedoch überproportional für den kleinen Spalt. Demgegenüber sinken die
Verluste im unbeschaufelten Bereich 6.3 (d) für den kleinen Spalt gegenüber der statio-
nären Rechnung ab.
Dies bedeutet, die Interaktion der Schaufelreihen hat einen nicht zu vernachlässigen-
den Einfluss auf den Wirkungsgrad. Die viskose Ausmischung der Nachläufe und Wirbel
scheint dabei, wie in von der Theorie vorhergesagt, eine wichtige Rolle zu spielen. Diese
wird im Folgenden weiter untersucht.
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Abbildung 6.3.: Verteilung der Verluste auf die verschiedenen axialen Segmente der Tur-
binenbeschaufelung, dargestellt als Massenstrommittel der Entropie
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Abbildung 6.4.: Profilumströmung des ersten Stators, Vergleich von stationären Mess-
werten mit TRACE Ergebnissen
6.2. Abströmung aus dem ersten Stator
Die Abströmung aus dem ersten Stator in die Rotorbeschaufelung ist zwar direkt an
der Hinterkante am wenigsten durch den Axialspalt beeinflusst, siehe Abbildung 6.3c,
hat aber als Randbedingung für die Ausbildung der Grenzschichten einen signifikanten
Einfluss auf das Rotorströmungsfeld. Daher erfolgt ein Vergleich mit der Numerik.
6.2.1. Profildruckverteilungen
Die Profildruckverteilung, gemessen mit statischen Wanddruckbohrungen auf Saug- so-
wie Druckseite, zeigt eine gute Übereinstimmung zwischen den experimentellen Daten
und den Simulationsergebnissen. Abbildung 6.4a stellt einen Vergleich der berechneten
Druckverteilung auf dem Profil mit Messdaten dar. Aufgetragen sind die mittels Profil-
druckbohrungen stationär ermessenen Werte auf Saug- und Druckseite sowie die Daten
der instationären numerischen Simulationen. Zusätzlich zumMittelwert der CFD ist auch
die maximale Schwankungsbreite der deterministischen zeitlichen Fluktuationen aufge-
tragen. Der besseren Übersichtlichkeit halber ist in Abbildung 6.4b eine Detailansicht
des hinteren Bereichs der Saugseite gezeigt. Auf der Druckseite liegen die Profildrücke
für alle drei untersuchten Spalte so eng beieinander, dass kein Einfluss festgestellt wer-
den kann. Im vorderen Teil der Saugseite bis etwa 50% axialer Breite kommt es zu einer
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Differenz zwischen Experiment und Numerik für alle Axialspalte. Dies ist eine Auswir-
kung des Stolperdrahtes auf der Saugseite, der den Umschlag der Grenzschicht bewirkt,
aber auch zu einer lokalen Profilaufdickung führt. Messungen an einer Schaufel ohne den
Stolperdraht zeigen diese Abweichungen nicht.
Aus den Simulationen wird deutlich, dass auch instationär keine Ablösung auf der Saug-
seite auftritt. Diese könnte durch eine Missinterpretation des Druckplateau bei 80%
axialer Breite mit anschließendem Anstieg des Druckes beim Wiederanlegen, siehe Gier
et al. [60], fälschlicher Weise erwartet werden. Da aber der zeitliche Verlauf der Schwan-
kung nicht gezeigt ist, kommt dieses irreführende Plateau zu Stande.
Diese Aussage ist wichtig, da in der Literatur verschiedene Untersuchungen über die
Stromaufwirkung des Potentialfeldes auf die ablöseinduzierte Transition der saugseiti-
gen Grenzschicht existieren, z.B. Penin et al. [140] oder Opoka und Hodson [134], die an
dieser Stelle je nach Axialspalt einen deutlichen Einfluss auf den Wirkungsgrad ausüben
können.
6.2.2. Radiale Verteilung der Messgrößen
Eine weitere wichtige Größe ist die radiale Verteilung der Messgrößen hinter dem ersten
Stator. In Abbildung 6.5 ist der Verlauf, gemessen mit einer 5-Loch-Sonde, für den mitt-
leren Axialspalt dargestellt. Die Verteilung der Messgrößen in radialer Richtung zeigt
neben allgemein guter Übereinstimmung einige Abweichungen. So ist insbesondere bei
der Verteilung des Totaldrucks eine Verschiebung des Freistromgebietes mit annähernd
Zuströmtotaldruck in Richtung der Nabe ermessen worden, die von den Simulationen so
nicht vorhergesagt wird. Die Verschiebung beträgt fast 10% der Kanalhöhe und äußert
sich auch in einer Verschiebung der Verlustzentren der naben- und gehäuseseitgen Sekun-
därströmungen in Richtung der Nabe. Der Abströmwinkel in Umfangsrichtung wird von
der Simulation im Mittelschnitt um ein Grad zu hoch vorhergesagt, während die errech-
nete Machzahl etwas zu gering ausfällt, was mit Vorarbeiten von Pöhler [145] überein
stimmt. Die Nachlaufdelle des ersten Stators, gezeigt in Abbildung 6.6, ist allerdings in
sehr guter Übereinstimmung zwischen Numerik und Experiment. Dieses Ergebnis wir
insbesondere der feinen numerischen Netzauflösung an der Hinterkante zugeschrieben.
Die minimale Verschiebung des Maximums des statischen Drucks in Umfangsrichtung
ist durch die Tatsache begründet, dass die beiden Profile der Nachlaufdelle in Deckung
gebracht wurden. Durch den leicht vergrößerten Abströmwinkel in der Simulation folgt
eine Verschiebung des Maximums in Richtung eines positiven Umfangswinkels, denn das
Potentialfeld breitet sich unabhängig vom tatsächlichen Abströmwinkel aus, siehe auch
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Abbildung 6.5.: Darstellung der radialen Verteilung der Messgrößen in der Abströmung
des ersten Stators der Turbine für den mittleren Axialspalt und Vergleich
zur Numerik
Anhang A. Die unterschiedlichen Mittelwerte beim statischen Druck sind in der Abwei-
chung der Machzahl, wie in Abbildung 6.5c gezeigt, begründet. Die lokale Abweichung
im Bereich der Nachlaufdelle ist Auswirkung eines Messfehlers, wie er typisch für Mehr-
lochsonden in gradientenbehafteter Strömung ist, siehe Willinger [219] und Glahn et
al. [62]. Für die Strömungswinkel ergeben sich wiederum Abweichungen in Bereich der
Nachlaufdelle, die auf die Gradienten zurückgeführt werden können. Die Abweichung im
Freistrom beträgt rund ein Grad, wie auch schon in Abbildung 6.5b gezeigt wurde. Bei
der Betrachtung des Radialwinkels fällt auf, dass in der Simulation die Scherung links
und rechts der Nachlaufdelle überschätzt wird. Dies führt zu einer Veränderung der ra-
dialen Verteilung des Massenstroms und kann auch in den Feldmessungen identifiziert
werden.
6.2.3. Feldmessungen
Die Wirbelstärke ist als Rotation des Vektorfelds der Geschwindigkeit definiert.
~ω = ∇× ~c = rot(~c) (6.1)
Zur Auswertung kann der Vektor der Wirbelstärke entweder auf den lokalen Strömungs-
vektor ~c projiziert werden, was der Wirbelstärke in Strömungsrichtung entspricht, oder
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Abbildung 6.6.: Nachlauf des ersten Stators der Turbine im Mittelschnitt für den mitt-
leren Axialspalt, Vergleich von Numerik mit experimentellen Daten
auf den Vektor der Hauptströmung ~cPrim, was die Sekundärwirbelstärke ergibt. Die Be-
rechnung der Wirbelstärke wurde aus den Messgrößen einer S3-Ebene mit einer Methode
nach Niehuis et al. [132] durchgeführt. Diese Methode kommt ohne die Berücksichtigung
der Gradienten in axialer Richtung aus, die in der Regel bei Feldmessungen in Turbo-
maschinen nicht bekannt sind. Die Komponenten lauten in Zylinderkoordinaten
ωx =
1
r
(
∂rcφ
∂r
− ∂cr
∂φ
)
, (6.2)
ωr =
1
cx
(
1
̺r
∂p
∂φ
+
1
2r
∂c2
∂φ
+ ωx · cr
)
(6.3)
und
ωφ = − 1
cx
(
1
̺
∂p
∂r
+
1
2
∂c2
∂r
− ωx · cφ
)
. (6.4)
Voraussetzung ist zum einen eine hinreichend große Reynoldszahl, damit die Annahme
von vernachlässigbaren viskosen Thermen gerechtfertigt ist. Das ist in der Turbine mit
Re > 5·105 der Fall. Zum anderen müssen bei der eingesetzten Hitzdraht Messtechnik die
Druck- und Dichtegradienten, die unbekannt sind, vernachlässigt werden. Nach Unter-
suchungen von Stephan [193] an einer ähnlichen Beschaufelung sind die Ergebnisse aber
qualitativ in sehr guter Übereinstimmung zum exakten Wert. Die gleiche Aussage wur-
de durch einen Vergleich der Verteilungen an einer Schnittebene einer CFD-Rechnung
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Abbildung 6.7.: Abströmung des ersten Stators in Messebene 1, Vergleich von stationären
Messwerten der Fünflochsonde mit zeitgemittelten TRACE Ergebnissen
nochmals bestätigt. In der Simulation sind durch die Dreidimensionalität beide Metho-
den parallel anwendbar.
Die Verteilungen der Sekundärströmung wurde nach einer von Germain [57] vorgeschla-
genen Methode berechnet. Abbildung 6.7 zeigt die Verteilung in der Abströmung des ers-
ten Stators. Es kommt auf den ersten Blick zu einer guten Übereinstimmung im Bereich
der Nachlaufdelle. Im Bereich der Seitenwände allerdings sind deutliche Unterschiede zu
sehen, die auf die Wechselwirkung zwischen Wand und Sonde zurückgeführt werden. Der
Kanalwirbel an der Nabe 1O, zu sehen als blaues Gebiet negativer Wirbelstärke, ist in der
Messung deutlich schwächer ausgeprägt. Am Gehäuse findet sich in Richtung Kanalmitte
für die Messung eine Verschiebung des Wirbelpaares 4O+3O, bestehend aus Kanal- und
Hinterkantenwirbel. Dies stimmt mit dem radialen Verlauf des Totaldrucks in Abbildung
6.5a überein.
6.3. Strömungsfeld hinter dem Rotor
Als nächstes werden an der axialen Position hinter dem Rotor die Auswirkungen der
Axialspaltvariation auf die Aerodynamik gezeigt.
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Abbildung 6.8.: Zeit- und umfangsgemittelte Messgrößen hinter der Rotorhinterkante,
gemessen mit der Kulitesonde
6.3.1. Stationäre Ergebnisse
Als stationäre Ergebnisse werden im Rahmen der Arbeit Ergebnisse bezeichnet, deren
zeitliche Variation durch Mittelung verschwindet. Dies können sowohl Messdaten von
Sonden sein, die aus physikalischen Gründen nur zeitgemittelte Daten liefern, wie die
pneumatische Sonde, als auch nachträglich gemittelte Werte instationär messender Son-
den. Abbildung 6.8 zeigt die über eine Teilung des ersten Stators umfangsgemittelten
Messgrößen, die mit der Kulitesonde aufgezeichnet wurden. Die Größen Totaldruck pt,
die stochastischen Druckschwankungen pt,RMS und die ermittelte Totaltemperatur sind
dargestellt. Die axiale Position der Messebene liegt 4,5mm hinter der Rotorhinterkante
und stellt damit den kleinsten möglichen Abstand zum Rotor dar. Auffällig an diesen
Daten ist, dass für den mittleren untersuchten Spalt die umfangsgemittelten Werte des
absoluten Totaldrucks pt deutlich über denen der anderen beiden Spalte liegen. Die glei-
che Tendenz ist bei den Messdaten der Totaltemperatur zu erkennen. Diese Diskrepanz
liegt in der Messtechnik begründet und ist kein strömungsphysikalischer Effekt. Es sind
im Rahmen der Messungen zwei verschiedene, baugleiche Sensoren zum Einsatz gekom-
men. Aufgrund des bereits in Kapitel 4.3.3 diskutierten Driftverhaltens der Sensoren ist
ein Vergleich der absoluten Messwerte für den Totaldruck daher nicht zweckmäßig. Die
Verteilungen der Schwankungsgrößen in Abbildung 6.8b deuten bei vergrößertem Axial-
spalt auf eine deutliche Zunahme der stochastischen Druckschwankungen im Bereich von
10% sowie 65% Kanalhöhe hin. Bei weiterer Vergrößerung des Spaltes über den mitt-
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leren Spalt hinaus kommt es zu keinem weiteren Anstieg der Maximalwerte mehr. Die
Druckmaxima verschieben sich allerdings weiter in Richtung Kanalmitte. Es ist offen-
sichtlich, dass dieser Effekt ausgeprägter am Gehäuse stattfindet. An der Nabe bei 10%
Kanalhöhe ist nur ein leichter Zuwachs der Schwankungen zu verzeichnen. Im Vergleich
mit den Simulationsdaten in Kapitel 5.5.3 wird hier ein umgekehrter Trend beobachtet.
Im Folgenden wird diese Feststellung noch eine wichtige Rolle spielen.
Die gleichen Messungen mittels Kulitesonde hinter dem Rotor, aufgetragen in einer S3-
Ebene, sind in Abbildung 6.9 dargestellt. Da die Sonde in Relation zum Rotor feststeht,
ist der Einfluss des Rotors in Umfangsrichtung verteilt. Alle Strömungsphänomene, die
von den Statoren abhängen, können aber in den Messdaten identifiziert werden. So ist
in der Abbildung 6.9b deutlich die Nachlaufdellen-Austrittszone zu erkennen, durch die
periodisch der Nachlauf des ersten Stators konvektiert wird. Die Zone ist in der Grafik mit
markiert und kann so auch in der Verteilung des Totaldrucks als Zone mit vermindertem
Druck identifiziert werden. Für den mittleren Spalt ist in einem Bereich zwischen 70 und
80% der Kanalhöhe eine Zone erhöhter Turbulenz zu erkennen, die für den kleinen Spalt
nicht auftritt und die nicht durch den Nachlauf des ersten Stators getriggert ist. Dies
wird deutlich, da sich die Zone gleichmäßig über den gesamten Umfang erstreckt.
Wie bereits in den umfangsgemittelten Daten erkennbar ist, kommt es bei weiterer Ver-
größerung des Axialspaltes zu einer Verschiebung dieser Zone hoher Druckfluktuationen
in Richtung Kanalmitte. Auch an der Nabe kann eine Zunahme der Schwankungen beob-
achtet werden. Der Zuwachs an der Nabe ist in den Radialverteilungen nur unzureichend
erkennbar, da gleichzeitig die Intensität des Statornachlaufs abnimmt, was zu einer Kom-
pensation der nabennahen Fluktuationen führt. Der relativ ungestörte Freistrombereich
engt sich so mit steigendem Axialabstand immer weiter ein. Diese Einschränkung des
Freistroms ist aber vor allem am Gehäuse sichtbar. Der Nabenbereich ist weniger betrof-
fen.
Um das Abströmfeld der Rotorschaufel von den Effekten des Stators zu trennen, bietet
es sich an, Messungen im mitdrehenden Koordinatensystem des Rotors durchzuführen.
Lakshminarayana et al. [110] haben zu diesem Zweck eine mitrotierende Sondenverstel-
leinheit in einer einstufigen Versuchsturbine eingebaut. Es besteht allerdings auch noch
eine weitere Möglichkeit die Strömung im Rotorsystem zu untersuchen, die unter ande-
rem von Schuepbach et al. [177] verwendet wurde.
Zeitauflösende Messtechniken wie die Hitzdrahtsonde oder die Kulite-Sensoren liefern
Signale, die unter bestimmten Bedingungen nachträglich in ein mitrotierendes Bezugs-
system transformiert werden können. Die wichtigste Bedingung ist, dass die Dauer der
Datenaufnahme mindestens der zeitlichen Periodizität im rotierenden System entspricht.
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Im untersuchten Fall sind dies aufgrund der Schaufelzahlverhältnisse vier aufeinander fol-
gende Durchläufe einer Rotorschaufel. Da der überstrichene Winkel im maschinenfesten
Koordinatensystem in der Regel nur eine Teilung des Leitrades umfasst, ergibt sich eine
weitere Bedingung. Die Struktur des Strömungsbildes von Rotorschaufeln unterschied-
licher Identitäten hinter einer identischen Statorschaufel muss bei gleicher Stellung zu
dieser reproduzierbar identisch sein. Diese Bedingung kann formal nicht erfüllt werden,
da jede Rotorschaufel durch Fertigungstoleranzen einzigartig ist. Die vorliegenden Unter-
suchungen haben aber ergeben, dass die Abweichungen tolerabel sind. Die erkennbaren
Sprünge, die in Abbildung 6.14 regelmäßig mit 10,91° Periode auftreten, demonstrieren
den Effekt.
Auch ist in der Regel eine Interpolation zwischen den Messgittern verschiedener Zeit-
punkte notwendig. Nur wenn die Bewegung des Rotors während eines ganzzahligen In-
tervalls von Samples der Datenaufnahme genau der Messgitterauflösung in Umfangsrich-
tung entspricht, ω ·N ·∆t ≡ ∆ϕMessgitter mit N ∈ N, ist keine Interpolation notwendig.
Wenn die so erhaltenen Daten im Rotorsystem zeitlich gemittelt werden, erhält man die
Darstellung aus Abbildung 6.10. Die Nachlaufdelle des Rotors ist deutlich erkennbar,
während alle Strömungsphänomene aus dem Stator in Umfangsrichtung gemittelt sind.
Wie in Abbildung 6.9 ist erkennbar, dass die Druckfluktuationen ausgelöst durch die
Sekundärströmung des Rotorgitters an der Nabe deutlich schwächer ausgeprägt sind als
am Gehäuse. Zu beachten ist, dass die stochastischen Druckschwankungen quantitativ
nicht notwendiger Weise mit dem Turbulenzgrad des Geschwindigkeitsfeldes korrelieren.
So können auch akustische Phänomene, die nicht mit einem Vielfachen der Rotorfre-
quenz auftreten einen Beitrag zu den stochastischen Druckschwankungen leisten, [5]. Im
Rahmen dieser Analyse werden trotzdem die Druckfluktuationen zur Identifikation der
Wirbelzentren herangezogen.
Ein Effekt der Sekundärströmung ist der Eintrag von energiearmem Fluid von den Sei-
tenwänden in Richtung der ungestörten Strömung in der Kanalmitte. Ein Maß für diese
Fluidbewegung wird von Sharma und Butler [180] mit der radialen Erstreckung der
Ablöselinie des Kanalwirbels ZTE gebildet.
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Abbildung 6.9.: Zeitmittel der Totaldruckverteilungen hinter dem Rotor im Absolutsys-
tem, gemessen mit Kulitesonde. Die Austrittszone des Statornachlaufs
ist schematisch gekennzeichnet.
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Abbildung 6.10.: Zeitmittel der Schwankungsanteile des Totaldrucks hinter dem Rotor
transformiert ins Rotorsystem
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Z
h
= 0,15 · sx · ǫ√
CR
+ f
(
δ1
h
)
(6.5)
mit Z/h der radiale Höhe der Ablöselinie im Bereich der Hinterkante auf der Schau-
felsaugseite, bezogen auf die Schaufelhöhe, sx der axialen Sehnenlänge, der Umlenkung
der Strömung im Bogenmaß ǫ, der Grenzschichtdicke δ1 am Laufradeintritt und dem
Beschleunigungsverhältnis CR. Die Funktion
f
(
δ1
h
)
= 1,4
δ1
h
− 2,73
(
δ1
h
)2
+ 1,77
(
δ1
h
)3
(6.6)
folgt aus empirischen Untersuchugen. In Abbildung 6.11 ist dieser Zusammenhang am
Beispiel der Rotorschaufel schematisch dargestellt. Am Gehäuse ist noch die zusätzli-
che Ablöselinie des Radialspaltwirbels eingezeichnet. Dieser bildet sich zwischen dem
Kanalwirbel und der Seitenwand aus. Der Parameter, der sich bei der Variation des Axi-
alabstands ändert, ist die Grenzschichtdicke δ1 der Zuströmung, da die Geometrie und
die Umlenkung als konstant angenommen werden können.
ZHub
ZT ip
S2
S1
Zone 2
Zone 1
Abbildung 6.11.: Radiale Erstreckung der Ablöselinie des Kanalwirbels nach Sharma und
Butler [180]
In Tabelle 6.1 sind die Daten aus der numerischen Simulation verzeichnet. Es wird deut-
lich, dass die radiale Position der Ablöselinien in der Simulation ansteigt und der Zuwachs
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Tabelle 6.1.: Relative radiale Erstreckung der Ablöselinie der Rotorsekundärströmung
ZTe/h[−] ermittelt aus instationären Simulationen
8mm 19mm 30mm
Nabe 0,207 0,247 0,275
Gehäuse 0,725 0,696 0,681
Tabelle 6.2.: Relative radiale Position der Rotorsekundärströmung aus zeitaufgelösten
Totaldruckmessungen
8mm 19mm 30mm
Nabe [-] 0,218 0,200 0,218
Gehäuse [-] 0,727 0,700 0,627
an der Nabe von 11,4 auf 15,14mm am größten Ausfällt. Im Vergleich dazu liefert eine
Auswertung der Messdaten aus Abbildung 6.10 die in Tabelle 6.2 verzeichneten Werte für
die radiale Position der Rotorsekundärströmung. Diese ist zwar nicht mit einer Ablöseli-
nie gleichzusetzen, da die Auswerteebene hinter dem Rotor liegt, die Tendenz sollte aber
erhalten bleiben. Es kommt also im Gegensatz zu den Simulationsergebnissen aus Kapi-
tel 5.5.3 zu keiner messbaren Verschiebung der nabenseitigen Sekundärströmung, wohl
aber der Sekundärströmung auf der Gehäuseseite. Dieser Effekt bedarf weiterer Unter-
suchung. Die Zunahme der Fluktuationen in den Bereichen der Sekundärströmung ist
allerdings in qualitativer Übereinstimmung mit der Simulation. Hauptunterschied bleibt
demnach die räumliche Verteilung. Diese Aussage lässt sich weiter verfestigen, wenn die
Verteilung der Turbulenzgrößen hinter dem Rotor betrachtet wird. Im Gegensatz zu den
stochastischen Druckschwankungen stellen die Schwankungsanteile der Geschwindigkeit,
gemessen mit der 3D-Hitzdrahtsonde, eine Vergleichsgröße zu den URANS Rechungen
dar. Der Vergleich erfolgt anhand der Abbildung 6.12 für den kleinen und den großen
untersuchten Axialspalt. Der mittlere Spalt ist nicht dargestellt, da Probleme mit der
Hitzdrahtmesstechnik eine Auswertung der Daten verhindern. Die Darstellung zeigt wie
schon für die Druckschwankungen das Zeitmittel der instationären Daten transformiert
ins Rotorsystem.
Die Verteilungen sind im Vergleich zu den Schwankungsgrößen des Totaldrucks quanti-
tativ unterschiedlich, zeigen aber qualitativ vergleichbare Trends. Im Bereich der gehäu-
seseitigen Strömung kommt es zur bereits beobachteten Diskrepanz zwischen Messung
und Simulation. Während das Wirbelsystem, bestehend aus Radialspalt- und Kanalwir-
bel, in der Simulation kaum eine Sensitivität bezüglich des Axialspaltes zeigt, separiert
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Abbildung 6.12.: Zeitmittel der Turbulenzgradverteilungen hinter dem Rotor im Rotor-
system, gemessen mit Hitzdrahtsonden, Vergleich mit instationären Si-
mulationen
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sich in der Messung der Kanalwirbel vom Spaltwirbel und zeigt eine deutliche Migra-
tion von hochturbulentem Fluid in Richtung der Kanalmitte. An der Nabe kommt es
zum gegenteiligen Effekt. Zwar nimmt die Stärke des nabenseitigen Wirbelsystems in
den Messungen zu, aber die radiale Position verändert sich kaum. Für die Simulationen
gilt, die turbulente Intensität im Nachlauf wird, wie bei RANS Simulationen üblich, im
Nahfeld überschätzt. In der radialen Verteilung der Turbulenz in Abbildung 6.12e wird
deutlich, wie sich die rämlichen Unterschiede auswirken. Der Radialspaltwirbel ist in der
Abbildung bei 93% radialer Höhe gut zu erkennen und wird von der Numerik mit leicht
erhöhtem Turbulenzniveau dargestellt. Für die Gehäuseseitigen Sekundärwirbel zwischen
60% und 80% radialer Höhe gilt das Gegenteil. Im Mittelschnitt wird das Turbulenzni-
veau für den langen Axialspalt überschätzt und diese Tendenz bleibt bis hinunter an die
Nabe bestehen. Für den kurzen untersuchten Axialspalt zeigt sich praktisch kein Anstieg
des Turbulenzgrades hin zur Nabe.
Um diese Diskrepanzen zu analysieren, werden die systematischen Unterschiede zwischen
Messung und Simulation diskutiert. Adjlout und Dixon [2] konnten zeigen, dass selbst
in einer Turbinenkaskade ohne diskrete harmonische Anregungsfrequenzen die Sekun-
därströmungen instationäres Verhalten zeigen, was sich in Messergebnissen in größerer
räumlicher Verteilung der Turbulenzgrößen zeigt. Auch bei Binder und Rogge [13] finden
sich Anhaltspunkte mit räumlich ähnlich weit verteilten Verlustbereichen. Dies wird von
URANS Rechnungen in der Regel nicht erfasst. Ein weiterer Unterschied ist die Annah-
me der Isotropie der Turbulenz im Turbulenzmodell der Rechnung. Bei Porreca [148]
wurde die Anisotropie der Turbulenz im Nachlauf eines Rotors untersucht und deutliche
Abweichungen zur Isotropiehypothese gefunden. Auch in der vorliegenden Untersuchung
ist die ermessende Turbulenz hochgradig anisotrop.
Weiter ist der Kavitätenspalt an der Nabe vor und hinter dem Rotor in der Simulation
nicht modelliert worden. Dieser Spalt hat trotz vernachlässigbarem Nettomassenstrom
durch periodisches Ein- und Ausströmen eine Auswirkung auf das Strömungsfeld des Ro-
tors. So zeigten Schüpbach et al. [178], dass schon geringe Massenströme durch die Na-
benkavitäten mit messbaren Auswirkungen bis in den Mittelschnitt große Abweichungen
im Strömungsfeld zur Folge haben können. Bei Behr et al. [10] sind bei Untersuchungen
an einer ähnlichen Turbinenbeschaufelung, bei vergleichbaren aerodynamischen Bedin-
gungen, deutlich größere Sekundärströmungsgebiete an der Nabe beobachtet worden, als
das in der vorliegenden Untersuchung der Fall ist.
Eine mögliche Erklärung für die Unterschiede zwischen den Simulationen und den Experi-
menten wird daher in der nicht genauer bekannten Interaktion mit den Kavitätenspalten
gesehen. Es besteht zum jetzigen Zeitpunkt keine Möglichkeit, den Nettomassenstrom zu
messen bzw. Messungen in der Kavität durchzuführen. Dies wird für nachfolgende For-
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schungsvorhaben auf dem Prüfstand empfohlen. Die Messung des statischen Drucks in
der Nabe deutet auf einen geringen vorhandenen Nettomassenstrom hin. Dieser beträgt
rund 0,3% des Eintrittsmassenstroms und ist in die Kavität gerichtet [77].
6.3.2. Instationäre Druckschwankungen
Um die Interaktion der Schaufelreihen genauer zu untersuchen werden im Folgenden
die zeitaufgelösten Messungen betrachtet. Dabei liegt das Augenmerk auf der Inter-
aktion der Strömungseffekte sowie dem Abklingen der turbulenten Schwankungen. In
Abbildung 6.14 sind für alle drei untersuchten Spalte die stochastischen Druckschwan-
kungen pt,RMS gezeigt. Die Darstellung zeigt das Strömungsfeld zu einem Zeitpunkt T0.
Da die vier dargestellten Rotorpassagen jeweils eine um 25% verschobene relative Posi-
tion zu den statoren aufweisen, entspricht jede einzelne Rotorpassage einem Zeitpunkt
Tn = T0 + ∆T/4 · n mit n = 1...4. Markiert ist die Passage, in welcher der Nachlauf
aus dem ersten Stator in der Messebene ME21 zu sehen ist. Die zeitliche Abfolge ist,
dass sich die Passage links neben der markierten in einem Zustand vor Durchlauf des
Leitradnachlaufs befindet, während in der rechten Passage der Nachlauf fast vollständig
durch die Passage konvektiert wurde. Zur besseren Verständlichkeit ist in Abbildung 6.13
ein vergleichbares Strömungsbild aus der instationären Simulation dargestellt. Es sind
die vier Rotorpassagen mit unterschiedlichen Positionen der Nachläufe aus dem Stator
zu erkennen, die durch die markierte Messebene strömen.
X
YZ
s/R [-]
8.330
8.318
8.306
8.294
8.282
8.270
ME21
Rotor
1. Stator
Abbildung 6.13.: Schematische Darstellung der Nachlaufkonvektion durch vier benach-
barte Rotorpassagen in der instationären Simulation. Nachläufe sind
durch erhöhte Entropie sichtbar gemacht.
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Abbildung 6.14.: Zeitaufgelöste Verteilungen der Druckschwankungen hinter dem Rotor
im Rotorsystem, gemessen mit Kulitesonde. Die Position des Stator-
nachlaufs ist mit der gestrichelten Linie gekennzeichnet.
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Das Zeitmittel dieser Darstellung im Rotorsystem wurde in Abbildung 6.10 bereits ge-
zeigt. Für den kleinen Axialspalt, Abbildung 6.14a, ergeben sich die höchsten Werte von
pt,RMS im Statornachlauf, während die Rotorabströmung die geringsten Schwankungen
zeigt. Besonders an der Nabe bis 20% Kanalhöhe sind praktisch keine Auswirkungen eines
Kanalwirbels in den Verteilungen von pt,RMS zu erkennen. Am Gehäuse sind deutliche
Auswirkungen der Rotorsekundärströmung zwischen 60% und 90% Kanalhöhe erkenn-
bar. Für alle drei Axialspalte gilt, eine Zunahme der gehäuseseitigen Schwankungswerte
pt,RMS findet in den Wirbelzentren statt, wenn der Nachlauf aus dem ersten Stator
präsent ist. Es sind somit Anzeichen für eine Interaktion der Rotorströmung mit den
Statornachläufen erkennbar. Diese sind aber lokal auf den Gehäusebereich begrenzt und
haben keine Verschiebung der rotorseitigen Wirbelzentren zur Folge. An der Nabe kommt
es für den kleinen Spalt nicht zu einer Interaktion. Bei den beiden größeren Spalten ist
eine Variation der Schwankungsanteile an der Nabe erkennbar. Diese stehen mit dem
Statornachlauf in Verbindung, haben aber keine Auswirkungen auf die radiale Position
der Verlustzentren. Die Einschränkung des Freistrombereichs bei Vergrößerung des Axi-
alspalts wird auch in dieser Darstellung wieder deutlich. Bei Spalt A reicht das Gebiet
kleiner Druckfluktuationen bei minimaler Interaktion mit dem Stator (Abbildung 6.14a,
linke Passage) von der Nabe bis ans Gehäuse, während sich die Ausdehnung für den
langen Axialspalt, auch zum Zeitpunkt der geringsten Interaktion, nur von rund 20% bis
60% Kanalhöhe erstreckt.
6.3.3. Zeitaufgelöste Verteilung der Wirbelstärke
Wie bei Restemeier et al. [157] mittels numerischen Simulationen gezeigt wurde, gibt es
einen dämpfenden Effekt, den das Wirbelsystem aus dem Stator auf die Entstehung des
Kanalwirbels im Rotor ausübt. Auch Trebinjac et al. [203] zeigen, das die Konvektion
eines Statornachlaufs durch einen Turbinenrotor eine dämpfende Wirkung auf den Na-
benseitigen Kanalwirbel hat.
Der Effekt basiert auf zwei verschiedenen physikalischen Mechanismen. Zum einen hat
der Kanalwirbel aus dem Stator eine Drehrichtung gegensätzlich zu der des sich bilden-
den Rotorkanalwirbels. Dies führt zu einer viskosen Scherkraft von der Rotorsaugseite
zur Druckseite hin gerichtet, [32]. Andererseits wird der Nachlauf des Stators durch den
radialen Druckgradienten zur Nabe hin abgelenkt und gleichzeitig durch den „Negative-
Jet“-Effekt auf die Saugseite des Rotors konvektiert. Aus einer Erhaltung der Kontinuität
folgt abermals eine Bewegung des Seitenwandfluids von der Rotorsaugseite weg und da-
mit gegen die Bildung des Rotorkanalwirbles.
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Vorraussetzung für das Wirken eines solchen Effekts ist, dass die Wirbel aus dem Stator
das Abschneiden durch die Vorderkante des Rotors und den anschließenden Transport
durch die Passage überdauern. Bei Untersuchungen von Binder et al. [12] mittels Laser
Doppler Velocimetrie platzen die Statorwirbel auf, nachdem sie die Druckseite des Ro-
tors erreicht haben. Das bedeutet, die enthaltene kinetische Energie wird größtenteils in
ungerichtete turbulente kinetische Energie umgesetzt und schnell dissipiert. Der Mecha-
nismus des Aufplatzens folgt aufgrund der starken Verzögerung beim Auftreffen auf die
Druckseite des Rotors. Die einhergehende Vergrößerung des Wirbeldurchmessers kann
unter bestimmten Umständen zu Instabilität und damit zum Aufplatzen führen, Thomer
[198] und van de Wall et al. [211]. Schlienger et al. [173] haben die Interaktion der Wirbel
aus dem Stator mit der Rotorschaufel an einer ähnlichen Beschaufelung untersucht und
dabei zwar erhöhte Turbulenzgrade an der Vorderkante des Rotors nachgewiesen, aber
kein vollständiges Wirbelaufplatzen beobachtet. Dies ist auch hier nicht der Fall, denn
in Abbildung 6.15 können die Sekundärwirbel aus dem Stator hinter dem Rotor noch als
kohärente Strukturen erhöhter Wirbelstärke nachgewiesen werden. Bei einem Aufplatzen
der Wirbel sollte dies nicht der Fall sein. Die Abbildung zeigt analog zu den vorher disku-
tierten Druckfluktuationen die zeitaufgelösten Messungen mit der Hitzdrahtsonde hinter
dem Rotor. Die Wirbelstärke in Strömungsrichtung ist gemäß den Gleichungen 6.2-6.4
aus dem instationären Vektorfeld der Geschwindigkeit berechnet worden. Die Drehrich-
tung der Wirbel ergibt sich somit über das Vorzeichen der Wirbelstärke. Der Nachlauf
aus dem ersten Stator ist mit der gestrichelten Linie kenntlich gemacht. Im Bereich der
Nabe sind in Abbildung 6.15a der negativ drehende Kanalwirbel zwischen 5% und 20%
Kanalhöhe und zwischen 20% und 40% der positiv drehende Hinterkantenwirbel aus dem
erste Stator erkennbar. Abbildung 6.7a zeigte diese Wirbel kurz nach ihrer Entstehung
im Stator. Gehäuseseitig ist das entsprechende Wirbelpaar mit umgekehrtem Drehsinn
erkennbar. Für den langen Axialspalt in Abbildung 6.15b entspricht die räumliche Ver-
teilung der Wirbelstärke den bisher gezeigten Verteilungen der Sekundärströmung für
diesen Fall. Trotz der größeren Lauflänge sind im Nachlauf des Stators immer noch die
nabenseitigen Wirbel erkennbar. Die gehäuseseitigen Wirbel sind stärker abgeklungen,
was sich mit den Beobachtungen in anderen Experimenten deckt.
Was die Interaktion der Rotorströmung mit den Statornachlauf angeht, kann ähnlich
den Erkenntnissen aus den instationären Druckfluktuationen zwar eine periodische Än-
derung der Stärke der Rotorsekundärströmungen identifiziert werden. Eine Verschiebung
in radialer Richtung wird aber nicht beobachtet.
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Abbildung 6.15.: Zeitaufgelöste Verteilungen der Wirbelstärke in Strömungsrichtung
hinter dem Rotor im Rotorsystem, gemessen mit Hitzdrahtsonde für
den kleinen und den großen untersuchten Axialspalt. Die Position des
Statornachlaufs ist mit der gestrichelten Linie gekennzeichnet.
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6.4. Messungen hinter dem zweiten Stator
6.4.1. Feldmessungen
Für das Strömungsfeld nach dem zweiten Stator liegen auch für den kleinsten der drei
Spalte, den 8mm-Spalt, Messergebnisse mit der Halbkugel-Fünflochsonde vor. Diese wer-
den im Folgenden diskutiert. Die Messungen wurden dabei für alle drei Spalt-Konfigura-
tionen im gleichen axialen Abstand vom zweiten Stator entfernt durchgeführt. In allen
Fällen ist die Nachlaufdelle des zweiten Leitrades deutlich im Strömungsprofil zu er-
kennen. Der stärkste Gradient tritt beim 8mm-Spalt auf, da hier in der Nachlaufdelle
das Totaldruck-Niveau geringer ist als bei den übrigen Spalt-Konfigurationen. Dies ist
eine Folge der stärkeren Interaktion der saugseitigen Grenzschicht mit dem Nachlauf
des Rotors. Für die beiden anderen Spalte ergeben sich nur geringe Unterschiede in der
Nachlaufdelle. Die Eigenschaft, dass das Totaldruck-Niveau in der unteren Hälfte des
Strömungskanals höher ist als in der oberen, ist auch nach dem zweiten Stator fest-
zustellen. Der Freistrombereich zwischen 255 und 275mm radialer Höhe zeigt für den
mittleren Spalt die größte Ausdehnung, während bei kleinen Spalt in Abbildung 6.16
die höchsten Gradienten zu erkennen sind. Im Gegensatz dazu findet man beim langen
Spalt in Abbildung 6.18 im Freistrom einen um 800Pa reduzierten Totaldruck. Da aber
beide Passagen des zweiten Stators in diesem Fall vergleichbare Werte des Totaldrucks
zeigen, liegt der umfangsgemittelte Totaldruck über denen der beiden kleineren Spalte.
Ein Vergleich zusammen mit den Rechen in der Messebene 4 findet sich in Abbildung
6.19.
Die Wirbelstärke zeigt ein analoges Verhalten zu den Totaldruckverteilungen. Im Fal-
le des kleinen Axialspalts ist im Nachlauf des zweiten Stators die größte Wirbelstärke
zu finden. Auffällig ist bei allen drei Axialspalten, dass die Kanalwirbel weniger stark
ausfallen als die Hinterkantenwirbel. Die Kanalwirbel weisen an der Nabe eine negative
Wirbelstärke und am Gehäuse durch den geänderten Drehsinn eine positive Wirbelstärke
auf. Der gehäuseseitige Kanalwirbel verschwindet bei den Messungen an den Spalten B
und C beinahe. Dies stimmt mit den Beobachtungen aus der Numerik, nach denen am
Gehäuse der Rotorradialspaltwirbel eine verlustfördernde Wirkung im zweiten Leitrad
hat, überein. Dieser Einfluss ist beim kurzen Spalt A am stärksten, siehe Restemeier et
al. [157].
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Abbildung 6.16.: Vermessung der stationären Strömung für den 8mm Axialspalt
x [mm]
y 
[m
m
]
0 10 20 30 40 50
250
260
270
280
290
300
ptotal [Pa]
129000
128545
128091
127636
127182
126727
126273
125818
125364
124909
124455
124000
(a) Totaldruck
x [mm]
y 
[m
m
]
0 10 20 30 40 50 60
250
260
270
280
290
300
ωsw [1/s]
10000
6000
2000
-2000
-6000
-10000
(b) Wirbelstärke
Abbildung 6.17.: Vermessung der stationären Strömung für den 19mm Axialspalt
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Abbildung 6.18.: Vermessung der stationären Strömung für den 30mm Axialspalt
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Abbildung 6.19.: Vergleich der radialen Verteilungen zwischen den Messdaten aus den
Ebenen 3 und 4 sowie zwischen Numerik und Experiment für die Axi-
alspalte A bis C
6.4.2. Vergleich mit den Messungen der Austrittsrechen
Die Rechen, die in der Messebene 4 hinter dem zweiten Leitrad angeordnet sind, be-
sitzen auf 7 Eulerradien Messstellen für Totaldruck. Diese können mit den vorherigen
Feldmessungen in Messebene 3 verglichen werden. Messebene 3 ist unmittelbar hinter
dem Stator angeordnet, während die Rechen 70mm im axialer Richtung dahinter ange-
ordnet sind. Für den Vergleich ist es wichtig, wie die Messdaten aufgezeichnet wurden. Im
Gegensatz zu den Rechen umfassen die Sondenmessungen in Ebene 3 nur eine Teilung
des erste Stators. Die Asymmetrie in Umfangsrichtung ist damit in den Sondenmes-
sungen nicht enthalten. Auch sind die Messungen mit den Rechen an einem späteren
Versuchstag aufgezeichnet worden. Dies ermöglicht Abweichungen durch unterschiedli-
che Betriebspunkteinstellungen. Es wird daher nur ein qualitativer Vergleich durchge-
führt. Die radialen Verteilungen des Totaldrucks der Messungen in Ebene 3 sind in guter
Übereinstimmung zu den Werten der Rechen. Insbesondere in der oberen Kanalhälfte
zwischen 60% und 100% Höhe sind die Abweichungen minimal. Zwischen 20% und 60%
Kanalhöhe ist bei den Feldmessungen ein lokales Maximum zu erkennen, das von den
Rechen nicht aufgelöst wird. Hier ist von einem Ausmischprozess auszugehen. In der un-
teren Hälfte unterhalb von 20% Kanalhöhe sind die Abweichungen zwar größer, aber der
Gradient zur Wand hin zeigt bei allen sechs Messungen ein Ansteigen des Totaldrucks
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bis kurz vor das radiale Ende des Messbereichs. Dies deutet auf eine dünne Grenzschicht
an der Nabe hin.
Beim Vergleich mit den Simulationsergebnissen in Abbildung 6.19b ist die Verteilung
der Totaldruckwerte aus den Rechen zusammen mit zeitgemittelten numerischen Daten
aufgetragen. Es ergibt sich weiterhin oberhalb von 50% Kanalhöhe die beste Überein-
stimmung mit den Rechendaten. Der wichtigste Unterschied aber liegt in der Umkehrung
des Trends bei 15% Kanalhöhe. Die Simulation sagt erheblich mehr Grenzschichtfluid
voraus, als die Messungen bestätigen können. Dies stimmt wiederum mit den beobachte-
ten geringen Sekundärströmungen an der Nabe im Vergleich zu den Wirbeln am Gehäuse
überein.
6.4.3. Profildruckverteilungen auf dem zweiten Stator
Die Profildruckverteilungen sind für den zweiten Stator in jeweils zwei verschiedene Pas-
sagen, die hier Clockingpositionen genannt werden, aufgeteilt. Die Sensoren und Druck-
bohrungen sind auf einer Schaufel angebracht, die sich entweder im Nachlauf des ersten
Stators befindet (CLP1) oder nicht vom Nachlauf getroffen wird (CLP2). Damit erklä-
ren sich die sechs verschiedenen Verläufe in Abbildung 6.21. Es werden in der Abbil-
dung sowohl stationäre Drücke mittels pneumatischen Wanddruckbohrungen als auch
zeitauflösende Messungen dargestellt. Bei der zeitauflösenden Messung wurde zwischen
deterministischen und stochastischen Schwankungsgrößen unterschieden. In Abbildung
6.20 ist exemplarisch für den Sensor nahe der Vorderkante der Signalverlauf gezeigt. Die
durchgezogene Linie beschreibt die deterministische Druckänderung, während die Ampli-
tude der stochastischen Schwankungsgröße als dünne graue Linie eingezeichnet ist. Die
Druckschwankungen auf dem zweiten Stator sind damit als überwiegend deterministisch
zu bezeichnen. Im Folgenden wird ausschließlich der deterministische Anteil betrachtet.
In Abbildung 6.21 ist der numerische Verlauf zusammen mit den experimentellen Daten
in jeweils ein Diagramm gezeichnet.
Beim zweiten Stator erfasst die jeweils erste Bohrung im Staupunkt auf Saug- und Druck-
seite (die auf zwei verschiedenen Schaufeln angebracht sind) nahezu den Totaldruck der
Strömung. Auf der Saugseite fällt der statische Druck anschließend bis zur Engstelle
kontinuierlich ab, was einer Erhöhung der Mach-Zahl auf Ma=0,47 entspricht. Bis zur
Hinterkante steigt der Druck anschließend wieder an. Auf der Druckseite ist die Mach-
Zahl im Gegensatz zum ersten Stator vom Eintritt ausgehend nicht konstant, sondern
sinkt bis zur Hälfte der Schaufellänge in axialer Richtung ab und steigt dann bis zur Hin-
terkante wieder an. Die maximalen gemessenen deterministischen Schwankungsanteile
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sind als Balken an den entsprechenden Axialpositionen der Sensoren verzeichnet. Von
den numerischen Daten ist aus Gründen der Übersichtlichkeit der zeitliche Mittelwert
sowie die maximalen Schwankungsamplituden verzeichnet. Bei allen drei untersuchten
Axialspalten sind bei etwa 50% axialer Länge die größten Druckschwankungen gemessen
worden. Dies deckt sich mit den numerischen Daten. An dieser Stelle kommt es zu ei-
ner maximalen Interaktion mit dem „Negative-Jet“ aus dem Nachlauf des Rotors. Eine
Druckschwankung, die aus einer reinen Potentialwechselwirkung entstünde, hätte mit
einem exponentiellen Abklingverhalten in dieser Entfernung von der Rotorhinterkante
praktisch keine Auswirkungen mehr. In Abbildung 6.24 ist daher in einer anderen Auftra-
gung die maximale, gemessene Amplitude über dem Abstand von der Rotorhinterkante
aufgetragen. Es wird deutlich, dass zwar ein Abklingen mit dem Abstand stattfindet,
dieses aber zum viskosen Abklingverhalten des Nachlaufs passt. Auch die lokale Über-
höhung durch den „Negative-Jet“ wird noch einmal deutlich. Bei Michelassi et al. [123]
findet sich ein Vergleich der Profildruckverteilungen für zwei verschiedene axiale Schau-
felabstände. Abstände von δ/sax = 0,35 und 0,5 wurden dabei untersucht und er wurden
gute Übereinstimmung zwischen Numerik und Experiment gefunden.
Unterschiede zwischen Numerik und Experiment werden bei Untersuchung des Phasen-
gangs offensichtlich. Abbildung 6.22 beinhaltet den Phasengang der Druckseite, während
die Saugseite in Abbildung 6.22 dargestellt ist. Die Bestimmung der Absolutwerte insta-
tionärer Drücke erfolgt durch Überlagerung des Wechselanteils p˜ (t) mit dem Gleichanteil
p. Für jeden Sensor ist der gemessene Druckverlauf als durchgezogene Linie verzeichnet.
Die Simulationsdaten an der gleichen Position auf der Schaufel sind als gestrichelte Linie
dargestellt. Die genauen Positionen der Sensoren lassen sich Abbildung 4.7 entnehmen.
Die Nummerierung steigt in Richtung steigendem Abstand von der Vorderkante. Es fällt
auf, dass es auf der selben Schaufel zu veränderlichen Phasenverschiebungen im Druck
kommen kann. In Abbildung 6.21e ist für Sensor CH9 eine Phasenverschiebung von
einer halben Rotorperiode erkennbar. Diese Phasenverschiebung zeigt, dass es bei der
Modellierung der nachlaufinduzierten Druckschwankungen zu deutlichen Abweichungen
kommt. Auch bei Ispas et al. [84] sind vergleichbare Phasen-Abweichungen zwischen Si-
mulationsergebnissen mit einem Eulerlöser und Messdaten publiziert worden, ohne dass
eine physikalische Erklärung geliefert wird. In der numerischen Vorhersage der instatio-
nären Schaufelkräfte bei Korakianitis [100, 101] wird deutlich, dass die Phase von Nach-
laufinteraktion und Potentialwechselwirkung zusammen die Druckfluktuationen bedingt.
Weiter wird klar gezeigt, dass für alle ausgewerteten Geometrien die erste harmonische
Frequenz des Rotordurchlaufs die Hauptanteile der Amplitude beinhaltet. Es folgt somit
die Feststellung, dass sowohl die Kinematik der Nachläufe als auch die Abströmwinkel
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Abbildung 6.20.: Zeitaufgelöste Druckschwankungen auf dem zweiten Stator nahe der
Vorderkante bei Sensorposition CH04
den Phasenversatz bedingen und damit wichtige Parameter für eine korrekte Vorhersage
der instationären Druckverteilung darstellen.
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6.4. Messungen hinter dem zweiten Stator
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Abbildung 6.21.: Darstellung der instationären Profildruckverteilungen auf dem zweiten
Stator für beide Clockingpositionen
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Abbildung 6.22.: Darstellung der Zeitaufgelösten instationären Profildruckverteilungen
auf dem zweiten Stator für beide Clockingpositionen auf der Druckseite
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Abbildung 6.23.: Darstellung der Zeitaufgelösten instationären Profildruckverteilungen
auf dem zweiten Stator für beide Clockingpositionen auf der Saugseite
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Abbildung 6.24.: Abfall der gemessenen maximalen Amplituden der instationären Druck-
schwankungen als Funktion des Abstands von der Rotorhinterkante für
beide Clockingpositionen auf Saug- und Druckseite
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7. Diskussion der Ergebnisse
Die gefundenen Ergebnisse werden nun im Hinblick auf die Auslegung diskutiert. Es
wird diskutiert, inwieweit die Resultate dem Ingenieur Richtlinien zur optimalen Wahl
der Turbinengeometrie aus aerodynamischer Sicht zur Verfügung stellen können. Auch
werden die Erkenntnisse aus dem Vergleich von Messdaten und Simulationen bewertet.
Dies kann im Rahmen der Planung weiterer Forschungsprojekte genutzt werden.
Es wurde mittels experimenteller Daten gezeigt, dass es für die untersuchte Geometrie
einen optimalen Axialspalt gibt, bei dem der aerodynamische Wirkungsgrad maximal
wird. Dieses Ergebnis konnte durch zweidimensionale instationäre Simulationen ohne
Reibung an der Seitenwand, sowie dreidimensionale stationäre Simulationen bestätigt
werden.
7.1. Designempfehlungen für Turbinen
Wenn man die numerischen Simulationsergebnisse zugrunde legt, ergeben sich aus den
gewonnenen Daten eine Reihe von Schlussfolgerungen. Der Nachweis eines Nachlaufde-
fektrückgewinns konnte nicht erbracht werden. Dies wird auf die Schaufelprofilierung
mit ihren dünnen Hinterkanten zurückgeführt. Dem gegenüber konnte gezeigt werden,
dass die Seitenwand einen verlustfördernden Effekt hat, der deutlich über die Reibung
an der benetzten Fläche hinausgeht. Die Seitenwand ist demnach aus aerodynamischer
Sicht so klein wie möglich zu halten. Es besteht eine Untergrenze, deren Zahlenwert wie-
derum von der Geometrie abhängt, ab der eine weitere Verkleinerung des Axialspalts
keine Verbesserung des Wirkungsgrades mehr leisten kann. Die positiven Auswirkungen
in der Nähe der Seitenwand werden dann durch die steigenden Verluste in der Kanal-
mitte durch Potentialeffekte und Nachlauf-Schaufel-Interaktion kompensiert. Zusätzlich
konnte gezeigt werden, dass für sehr kleine Spalte die instationären Schaufelkräfte stark
ansteigen. Für Turbinen mit kleiner relativer Schaufelhöhe bedeutet dies, dass das Opti-
mum des Axialspalts kleiner sein wird als das für eine Turbinenstufe mit hoher relativer
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Schaufelhöhe. Aufgrund des erfolgten Nachweises, dass die zusätzliche Interaktion sehr
sensitiv auf die Geometrie reagiert, ist die korrekte Modellierung dieser von entschei-
dender Bedeutung für die Simulation, die in jeden Falle einer pauschalen Festlegung des
Axialspalts vorgezogen werden sollte.
Es ist aufgrund der erzielten Ergebnisse von einem sehr hohen Optimierungsgrad der
ausgelegten Beschaufelung auszugehen. Publizierte Untersuchungen an anderen Turbi-
nen haben teilweise deutlich höhere Wirkungsgraddifferenzen ergeben als bei der vorlie-
genden Untersuchung, obwohl der Axialspalt ähnlich variiert wurde. Diese Erkenntnis
muss bei der Designempfehlung berücksichtigt werden. In modernen Turbinen, die mit-
tels numerischer Verfahren auf minimale Sekundärströmungen optimiert worden sind,
kann der Gradient des Wirkungsgrades in Abhängigkeit vom Axialspalt noch kleiner
werden.
7.2. Einfluss von Sekundärgeometrien und Spalten
7.2.1. Nabenkavitäten
Der Einfluss der Sekundärgeometrien konnte im Rahmen dieser Forschungsarbeit nicht
untersucht werden, da die begrenzte Messzeit auf dem Prüfstand keine zusätzlichen
Variationen zuließ. Es können jedoch auf Basis der numerischen Vorarbeiten Schlüs-
se gezogen werden. Die Auslegung der Geometrie am aerodynamischen Turbinenprüf-
stand erfolgt unter der Maßgabe möglichst kleiner Interaktionen zwischen Spalt- und
Hauptstrom. Dies soll verhindern, die eigentlich zu untersuchenden Strömungseffekte
zu beeinflussen. Dazu werden die Spalte minimal ausgeführt und Leckagemassenströme
werden so weit wie möglich unterbunden. In der realen Maschine ist es von höchster
Priorität, den Einzug von Heißgas in den Spalt zwischen Rotor und Stator zu verhin-
dern, um das Triebwerk sicher zu betreiben. Dazu ist eine Ausblasung eines definierten
Massenstroms notwendig, der gleichzeitig zur Kühlung der Turbinenscheibe verwendet
wird. Das Potentialfeld, das mit dem Rotor umläuft, führt sonst im rotierenden System
vor der Rotorschaufel zu einem Einzug von Fluid in den Spalt, das nach dem Durchlauf
der Rotorschaufel wieder in den Kanal zurück strömt. Dieser Effekt ist bei der realen
Maschine durch die Kühlluft geändert. Es kommt zu jedem Zeitpunkt zu einem Aus-
strömen, das mit dem Rotorpotentialfeld moduliert wird. Die zusätzliche Interaktion der
Spaltluft mit den übrigen Sekundärströmungen im Rotor kann zu einer Erhöhung des
Wirkungsgradpotentials bei einer Axialspaltvariation führen.
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7.2.2. Rotorradialspalt
Der Rotorradialspaltwirbel ist in den Simulationen der vorliegenden Arbeit mit dem
Low-Reynolds Ansatz und mit Wandfunktion modelliert worden. Dabei ist in beiden
Fällen eine gute Übereinstimmung mit den Messergebnissen festgestellt worden. Es gibt
jedoch einen Unterschied im Strömungsbild. So wird das Wirbelsystem, bestehend aus
Radialspaltwirbel und gehäuseseitigem Kanalwirbel, in der Simulation als ein verbunde-
nes Gebiet hoher Turbulenz berechnet. Bei Messung in der Ebene hinter dem Rotor sind
die Wirbel dagegen deutlich separiert. Die radiale Verteilung der Verluste bei Messung
und Numerik stimmt jedoch überein. Erkenntnis für die Auslegungspraxis ist, dass mit
den vorhandenen numerischen Tools die Auswirkungen auf die Verluste und damit den
Wirkungsgrad gut wiedergegeben werden. Sobald aber die genaue räumliche Position
der einzelnen strömungsmechanischen Effekte gefordert ist, besteht noch Verbesserungs-
potential. Dies ist bei der Berechnung des Wärmeübergangs der Strömung thermisch
hochbelasteter Turbinen wichtig.
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In der vorliegenden Arbeit wurde der Einfluss des Schaufelreihenabstands auf den Wir-
kungsgrad einer subsonischen Axialturbine untersucht. Die Arbeiten umfassten dabei
sowohl numerische Simulationen als auch Messungen an einem Turbinenprüfstand des
Instituts für Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen der RWTH in Aachen. Dieser
Prüfstand wurde mit Profilen einer typischen modernen Niederdruckturbine ausgestattet,
die allerdings ein geringeres Schaufelhöhenverhältnis als in der realen Maschine haben.
Die Axialspaltvariation ist durch Einbau von Abstandsringen vor und hinter den Schau-
felreihen erfolgt. So wurden drei verschiedene Spalte eingestellt, die zwischen rund 20%,
50% und 80% der axialen Gitterbreite variieren. Der mittlere Spalt stellt einen typischen
Wert für reale Niederdruckturbinen dar.
Im Rahmen der Vorbereitungen zu den Messungen sind umfangreiche Umbauarbeiten am
Prüfstand erfolgt. Schwerpunkte hierbei waren Betriebspunktstabilität über den Mess-
tag, Messgenauigkeit und Betriebssicherheit. Zu diesem Zweck wurde ein digitaler Reg-
ler für die Ein- und Austrittsdrücke sowie die Drehzahl eingebaut. Die Aktuatoren sind
schnell bewegliche Servoventile, die als Bypass zu den motorbetriebenen Schiebern des
Rohrleitungstranges eingesetzt werden. Es ist damit möglich, über einen kompletten Ver-
suchstag die Drücke mit einer Standardabweichung von 57 bzw. 22 Pa um den Sollwert
und die Drehzahl mit einer Genauigkeit von 0,036% konstant zu halten. Die Messung des
für die Wirkungsgradbestimmung wichtigen Massenstroms erfolgt mit dem Venturirohr
des Prüfstands, dass durch die Physikalisch-Technische Bundesanstalt in Braunschweig
kalibriert wurde.
Alle Verstellantriebe des Prüfstands wurden mit Servomotoren und digitalen Positions-
gebern ausgestattet, die eine hochpräzise Verstellung der Messsonden gewährleisten. Eine
automatische computergestützte Datenerfassung und Auswertung stellt die Grundlage
aller durchgeführten Messungen dar. Die Referenzdrücke, die für die Differenzdrucksen-
soren benötigt werden, sind redundant ausgeführt, um eventuelle Leckagen, die zu Mess-
fehlern führen können, frühzeitig zu erkennen. Die gesamte Messtechnik wurde erneuert
und auf den aktuellen Stand der Technik gebracht. Dies umfasst die pneumatischen
Druckmessungen, die Temperaturmessungen sowie die instationäre Messtechnik und die
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Aufnahme der Betriebsparameter wie Drehmoment und Drehzahl. Für die Messungen
stand daher ein sehr gut ausgerüsteter Prüfstand zur Verfügung, der keine Kompromisse
bezüglich der Messgenauigkeit erfordert. Insgesamt stehen 128 Messstellen für statische
Drücke, 60 Messstellen für Temperaturen und 16 Kanäle für instationäre Signale zur
Verfügung.
Die numerischen Simulationen erfolgten mit dem Strömungslöser TRACE vom Institut
für Antriebstechnik des DLR in Köln. Dieses Programmpaket ermöglicht die Simulation
der Strömung durch Turbomaschinenkomponenten auf modernen HPC-Rechnern durch
Lösung der Reynolds-gemittelten Navier-Stokes-Gleichungen. Die Rechengitter wurden
dabei in einem templatebasierten Ansatz mittels eines automatischen Vernetzungsalgo-
rithmus generiert und beinhalten sowohl Radialspalte als auch Filletradien. Die Rechnun-
gen erfolgten wegen der aufzulösenden Rotor-Stator-Interaktion instationär und benötig-
ten typischerweise zwei Wochen, um auf 32 CPU-Kernen ausreichend zu konvergieren.
Die stationären Kennfeldmessungen wurden bei drei verschiedenen Drehzahlen durch-
geführt. Neben der Auslegungsdrehzahl von 3500 1/min wurden die Drehzahlen 3150
1/min (90%) und 2800 1/min (80%) vermessen. Für jeden Kennfeldpunkt sind dabei die
Sondenrechen im Austritt der Maschine computergesteuert verfahren worden, um die
Asymmetrie am Umfang zu kompensieren. Diese wird durch den stromauf wirkenden
Einfluß der starken Umlenkung in der Abluftleitung des Prüfstandes hervorgerufen. Für
den Auslegungspunkt ergibt sich der höchste gemessene Wirkungsgrad für den mittleren
axialen Spalt. Der Wirkungsgrad für den kleinen vermessenen Spalt liegt im Auslegungs-
punkt mit 0,2% leicht darunter, während der lange Axialspalt mit 1% deutlich abfällt.
Diese Wirkungsgradunterschiede sind abhängig vom Druckverhältnis. Für kleine Wer-
te und große Werte des Druckverhältnisses nähern sich die Wirkungsgrade des kleinen
Spalts denen des mittleren Spalts an. Vergleichbare Wirkungsgraddifferenzen wurden bei
den zweidimensionalen Simulationen berechnet, die keine Seitenwandeffekte beinhalten.
Die dreidimensionalen Simulationen der vollständigen Interaktion haben einen anderen
Trend der Wirkungsgrade ergeben. Hier erzielt der kurze Axialspalt die höchste Effizi-
enz, während der mittlere Spalt 0,2% abfällt und der große Axialabstand mit 1% deutlich
abfällt. Die Mechanismen, die in der Simulation für die berechneten Tendenzen verant-
wortlich sind, sind in erster Linie Seitenwandeffekte. Je länger der Axialspalt ist, desto
stärker werden die Sekundärströmungen, die sich durch die anwachsenden Zuströmgrenz-
schichten vor dem Rotor und dem zweiten Stator bilden. Zwar kommt es für den kleinen
Axialspalt zu einer instationären Interaktion, die darauf basiert, dass die Sekundärströ-
mungen aus dem ersten Stator im Rotor Richtung Nabe und Saugseite gedrückt werden
und so effektiv die Entstehung der Rotorsekundärströmung behindern. Die Hauptur-
sache bleibt aber weiterhin das Grenzschichtwachstum. Der Freistrombereich, in dem
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annähernd zweidimensionale Strömungsbedingungen herrschen, ist bei einem Axialspalt
von 20% axialer Breite auf den Bereich von 20,7% bis 72,5% Kanalhöhe beschränkt
und reduziert sich bei Vergrößerung des Axialspalts auf 80% axiale Breite auf 27,5%
bis 68,1% Kanalhöhe. Die Existenz eines isentropen Nachlaufdefektrückgewinns konnte
mittels zweidimensionaler Simulationen für diese Turbine ausgeschlossen werden. Das
Geschwindigkeitsdefizit ist bereits vor dem Eintritt in den Rotor bzw. zweiten Stator
so weit ausgemischt, dass keine Wirkungsgradänderung mehr feststellbar ist. Denselben
Effekt zeigen die dreidimensionalen Simulationen, die für alle untersuchten Axialspalte
im Mittelschnitt den gleichen Wirkungsgrad aufweisen.
Die Detailmessungen zeigen gute Übereinstimmung zwischen den verschiedenen Mess-
techniken. Ein Vergleich der Druckverteilung auf dem ersten Stator mit Simulationsdaten
zeigt darüber hinaus sowohl den Stromaufeffekt des Rotors auf den ersten Stator als auch
eine sehr gute Übereinstimmung zu den zeitgemittelten Simulationsergebnissen. Dies be-
deutet, die Dicke der Seitenwandgrenzschicht am Eintritt ist in guter Übereinstimmung
zwischen Experiment und Numerik. Hinter dem ersten Stator wird eine leichte radiale
Verschiebung des Totaldruckprofils in Richtung der Nabe ermessen. Diese beträgt rund
10% der Kanalhöhe und wird im weiteren Verlauf der Strömung durch die Turbine bei
Feldmessungen in allen Messebenen identifiziert. Hieraus folgt eine deutliche Abnahme
der Sekundärströmung in Nabennähe im Vergleich zu den Simulationen. Besonders in
der Austrittsebene mit den traversierbaren Sondenrechen wird die Änderung der Grenz-
schichtdicke deutlich.
Die Verteilung des Profildrucks auf dem zweiten Leitrad wurde stationär und insta-
tionär vermessen. Die instationären Messdaten sind wiederum mit Simulationen ver-
glichen worden und zeigen den typischen Abfall der deterministischen Druckamplitude
mit dem Abstand, wie er für Nachlaufinteraktion erwartet wird. Potentialtheoretische
Druckschwankungen spielen nur eine untergeordnete Rolle. Auffällig ist der Phasenver-
satz der zwischen Simulation und Messung für einige Messpunkte beobachtet wurde.
Dieses Verhalten ist aus der Literatur bekannt. Die Begründung ist vermutlich, dass die
Druckamplituden, die durch die Nachlaufdellen hervorgerufen werden, sehr sensitiv auf
die Kinematik der Nachlaufdelle in der Schaufelpassage reagieren. Kleine Abweichungen
bezüglich Position und Form der Nachlaufdelle in der numerischen Vorhersage führen so
zu größeren zeitlichen Abweichungen im Druckverlauf, der in einer Phasenverschiebung
resultiert.
Für die Auslegung von Axialturbinen bedeuten diese Ergebnisse, dass das Potential für
eine Verbesserung des Wirkungsgrades gering ist, wenn die Profilierung bereits hoch op-
timiert ist. Dennoch sollte versucht werden, dieses Potential zu nutzen. Für Turbinen
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mit großer relativer Schaufelhöhe gilt, dass tendenziell ein größerer Abstand optimal
ist als bei Turbinen mit kleiner Schaufelhöhe. Dies liegt an dem geänderten Verhält-
nis von Sekundärverlusten zu Profilverlusten mit der Schaufelhöhe. Es konnte weiter
gezeigt werden, dass für die Übereinstimmung von Rechnung und Experiment die rich-
tige Vorhersage der Seitenwandgrenzschichten von großer Bedeutung ist. Dies mündet
in der Empfehlung, der Modellierung aller geometrischen Bestandteile der Seitenwand
mehr Aufmerksamkeit zu schenken. Instationäre Simulationen können zusätzlich neben
der Auslegungskette verwendet werden, um die Interaktionseffekte der Schaufelreihen
integral zu bewerten. Für die Zukunft ist mit einer weiter zunehmenden Rechenleistung
sowie weiter steigenden Treibstoffpreisen und einer Verschärfung der Umweltauflagen zu
rechnen. Daher besteht sowohl die Notwendigkeit als auch die Möglichkeit, die letzten
Potentiale des Wirkungsgrades, aber auch der instationären Schaufelkräfte zum Beispiel
im Hinblick auf die Lärmreduzierung zu untersuchen.
Für die Axialspalte in Turbinen gilt es die offenen Fragen, die aus dieser Arbeit entste-
hen, zu klären und weitere Parameter in Betracht zu ziehen. So ist die Frage nach dem
Einfluss der Seitenwandgeometrie zu klären. Dazu zählen die Spalte zwischen Rotor und
Stator ebenso wie die Stufen zwischen benachbarten Schaufeln an der Seitenwand. Diese
Plattformstufen können die Ausbildung der Wandgrenzschicht beeinflussen. Auch ist eine
Variation des Turbulenzgrades am Eintritt in die Maschine sinnvoll, um die Sensitivitäten
zu klären. In der realen Maschine herrscht in der Regel eine deutlich erhöhte Turbulenz
durch Einflüße der Brennkammer oder vorhergehender Stufen. All diese Untersuchun-
gen können zu einem robusten Design führen, das in der Entwicklung von Triebwerken
angestrebt wird. Auf der numerischen Seite ist eine Weiterentwicklung der numerischen
Verfahren bezüglich starker Sekundärströmung wünschenswert. Die turbulente Produk-
tion bei Stromlinienkrümmung wird in den verbreiteten Zweigleichungsmodellen nach
der Wirbelviskositätshypothese nur per Korrelation berücksichtigt. Reynoldsspannungs-
modelle könnten hier eine gute Zwischenlösung darstellen, bis in ferner Zukunft auch
Grobstruktursimulationen in der Rotor-Stator-Interaktion Einzug erhalten. Alternativ
ist die Entwicklung von besseren Korrelationen für Strömungen starker Sekundärströ-
mung ein mögliches Ziel.
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A. Winkeldefinitionen
Die Definition der Strömungswinkel in der vorliegenden Arbeit erfolgt wie in Abbildug
A.1 gezeigt. Sowohl für den Rotor als auch für die Statoren ist der Winkel in mathema-
tisch positiver Richtung zur Umfangsrichtung angetragen. Die Drehrichtung ergibt sich
dabei über die Radialkoordinate. Abbildung A.2 zeigt den in Kapitel 6.2.2 beschriebenen
LE1
α1
u2
u2
u2
c1
β1
w1
LA
w2
β2
α2
c2
Abbildung A.1.: Definition der Strömungswinkel hinter dem ersten Leitrad und dem Ro-
tor
Zusammenhang von Abströmwinkel und statischem Druckfeld im Vergleich von Messung
und Simulation. Das Messvolumen und damit die Sonde wird hierbei idealisiert auf einen
Punkt reduziert.
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LE1
Messebene1
αCFD
αExp
∆ϕ
ϕMess
δAx
Abbildung A.2.: Verschiebung von Nachlaufdelle und Potentialfeld bei pneumatischer
Messung hinter einer stehenden Schaufelreihe
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B. Detaillierter Aufbau der Messketten
Wandruckbohrungen
Die Messung des stationären Drucks auf der Schaufeloberfläche der Leiträder erfolgt über
pneumatische Messbohrungen in der Schaufel. Diese sind über Leitungen mit dem eigent-
lichen Sensor im Messgerät verbunden. Der Messaufbau ist aufgrund des trägen Über-
tragungsverhaltens der Druckleitungen unempfindlich gegenüber der hohen Frequenz der
instationären Druckschwankungen. Der Sensor zeichnet daher einen zeitlich gemittelten
und somit stationären Wert auf. Da sich der statische Druck über der Grenzschichtdi-
cke normal zur Wand nach der Prandtl’schen Grenzschichthypothese nicht verändert,
ist die Messung für den statischen Druck in Wandnähe repräsentativ. Voraussetzung
für einen kleinen systematischen Messfehler ist, dass die Druckmessbohrungen möglichst
klein sind, sowie senkrecht und gratfrei aus der Schaufeloberfläche austreten. Andern-
falls beeinflusst die Bohrung die anliegende Strömung und die Messung wird durch einen
unbekannten Anteil des Staudrucks verfälscht. Aufgrund der Fertigungsmöglichkeiten
ist der Durchmesser der Druckbohrungen an der Oberfläche auf 0,4 mm festgelegt. Die
Fertigung erfolgte auf den institutseigenen CNC Maschinen. Die 1 bis 4mm tiefen Mess-
bohrungen werden in der Schaufel über 43 mm tiefe Zugangsbohrungen aus der Maschine
geführt. Diese enden mit einem Durchmesser von 1 mm auf dem Schaufeldeckband in
Schlauchanschlüssen. Aus wirtschaftlichen Gründen sind alle Zugangsbohrungen parallel
zueinander ausgeführt und durch Senkerodieren hergestellt. Die Schaufel für das erste
Leitrad ist in Abbildung B.1 gezeigt. Aus Platzgründen sind jeweils nur Saugseite oder
Druckseite mit Bohrungen versehen worden. Dies führt in Summe zu vier Schaufeln mit
stationären Profildruckbohrungen in der Turbine. Auf dem ersten Leitad befinden sich
saugseitig 16 und druckseitig 10 Bohrungen, während auf dem zweiten Leitrad saugseitig
13 und druckseitig ebenfalls 10 Bohrungen vorhanden sind. Aus Sicht des Vergleichs mit
numerischen Daten ist im Bereich der Hinterkante eine höhere Dichte am Messpunk-
ten wünschenswert, was aufgrund der geometrischen Verhältnisse aber nicht möglich ist.
135
B. Detaillierter Aufbau der Messketten
Abbildung B.1.: Leitschaufel mit statischen Druckbohrungen
Um eine größere Anzahl von Druckmessstellen zu realisieren, ist eine größere Sehnenlän-
ge oder eine Aufdickung der Hinterkante erforderlich, was aufgrund der vorgegebenen
Profilform nicht möglich ist.
Sondenrechen zur Wirkungsgradbestimmung
Die Sondenrechen zur hochgenauen Bestimmung des Wirkungsgrades stellen einen we-
sentlichen Teil der festen Instrumentierung der Turbine dar. Alle Rechen bestehen aus
einem lasergeschweißten Körper, der mit einem Einsatz aus Messing verlötet ist. Die-
se Bauweise sichert maximale Stabilität und ermöglicht die präzise Positionierung in
der Turbine. Zu diesem Zweck besitzen die Messingeinsätze einen Anschlag gegen die
Umfangsrichtung. Abbildung B.2 zeigt einen Austrittsrechen mit Mischbestückung. In
der Ausschnittsvergrößerung sind gut die Schweißnähte zu erkennen. Alle Rechen sind
nach der Fertigung durch Abdrücken auf Dichtigkeit hin überprüft worden, da interne
Leckagen die Messergebnisse empfindlich verfälschen können und im Betrieb nur schwer
erkennbar sind. Die Anzahl der Rechen stellt einen Kompromiss zwischen Fertigungsauf-
wand und Messgenauigkeit dar. Vier Rechen im Eintritt und sechs im Austritt wurden im
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Abbildung B.2.: Lasergeschweißte Rechen mit Kiel’schen Sonden und pneumatischen
Dreilochsondenköpfen
Rahmen der Umbauarbeiten an der Turbine gefertigt. Im Eintritt wurden die Rechen ent-
sprechend Abbildung B.3 mit einer Kombination aus Sondenköpfen für die Totaldruck-
und solchen für die Totaltemperaturmessung bestückt. Die asymmetrische Verteilung
ermöglicht zusammen mit der Vertauschbarkeit der einzelnen Rechen eine Erhöhung der
Information über die Zuströmung. Auf allen sieben Radien sind damit Druck- und Tem-
peraturzustände messbar. Zusätzlich kann die Symmetrie der Zuströmung im Eintritt
durch Umsetzen der Rechen auf insgesamt 12 Positionen (30°-Teilung) untersucht wer-
den. Die Dreilochsondenköpfe, die auf allen Rechen zur Druckmessung vorhanden sind,
ermöglichen über die Messung von Strömungswinkel und Machzahl hinaus die Kontrol-
le der übrigen Sondenköpfe. Eine etwaige unentdeckte Fehlanströmung der Kiel’schen
Sonden hätte sonst Messfehler zur Folge. Die radialen Messpositionen sind mit dem Ziel
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Abbildung B.3.: Verteilung der Rechenköpfe in Eintrittsebene 0
einer flächengewichteten Mittelung ausgewählt worden. Die relativen Positionen sind in
Tabelle B.1 verzeichnet. Um die Genauigkeit zu maximieren sind bei Saravanamuttoo
[171] Richtlinien für die geometrischen Verhältnisse angegeben, die auf empirischen Beob-
achtungen basieren. Der Durchmesser des Sondenkopf sollte mindestens dem dreifachen
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Tabelle B.1.: Relative Höhe der Messpositionen der Rechen in Ein- und Austritt der
Turbine
Kopf [-] 1 2 3 4 5 6 7
rel. Schaufelhöhe [-] 0,079 0,232 0,381 0,525 0,665 0,802 0,935
Schaftdruchmesser entsprechen, andernfalls kommt es zu einer Beeinflussung der Mess-
werte druch den Schaft. Dies war im vorliegenden Fall aus geometrischen Gründen nicht
zu realisieren. Auch bedeutet dies einen radialen Versatz der gemessenen Werte am Ende
des Rechens durch die Stromaufwirkung des Schafts, wenn in einem Strömungsfeld mit
radialen Gradienten des Totaldrucks gemessen wird. Der dimensionslose Wandabstand
der äußeren Rechenköpfe gebildet mit der Kanalhöhe beträgt an der Nabe 1,45 und am
Gehäuse 1,19. Die empfohlenen Werte für diesen Abstand werden mit größer 2 angege-
ben. Es ist demnach eine Kalibrierung der Rechen notwendig, um die Abweichungen
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Abbildung B.4.: Verteilung der Rechenköpfe in Austrittsebene 4
der idealisierten Sondenrechengeometrie zu quantifizieren. Die Dreilochsondenköpfe, die
zwischen den Kiel’schen Sonden angeordnet sind, lassen sich ohnehin nur nach erfolgter
Kalibrierung auswerten. Da der Sondenrechen stoffschlüssig mit einem Fuß verbunden
ist, der die Montage im Gehäuse sicherstellt, ist eine einfache Kalibrierung im Freistrahl
nicht möglich. Die Verdrängungswirkung des Fußes würde die Stromlininien stark krüm-
men und für die fußnächsten Sondenköpfe starke Abweichungen zwischen angezeigtem
Totaldruck und dem Wert im Freistrahl hervorrufen. Daher wurde eine Kalibriervor-
richtung ausgelegt. Diese ist in Abbildung B.5 mit eingebautem Sondenrechen gezeigt.
Ausgehend von der scharfkantigen Vorderkante wächst eine Grenzschicht mit der Lauf-
länge. Die Grenzschichtdicke ist bis zur Messebene kleiner als der halbe Abstand eines
Sondenkopfes zur Wand. Damit ist die Annahme grechtfertigt, dass auch der wand-
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nächste Sondenkopf annähernd freistrahlparallel angeströmt wird und der Totaldruck
vergleichbar ist. Die Messergebnisse bestätigen diese Abschätzungen. Nachteil der Kon-
struktion ist die Neigung zur Strömungsablösung an der Vorderkante der Vorrichtung
bei negativen Nickwinkeln und Umfangswinkeln größer ±8°, was eine Kalibierung des
wandnächsten Sondenkopfes für die genannten Winkelbereiche verhindert.
Für die Sondenköpfe am Ende des Schaftes sind Variationen beider Raumwinkel möglich.
Für diese wurde der Einsatzbereich der Sondenrechen bestimmt. In Abbildung B.5 ist
der Druckverlauf eines Austrittsrechens bei der erwarteten Machzahl im Austritt von
0,35 bei Fehlanströmung gezeigt. Es ist ersichtlich, dass bis zu einer Fehlanströmung
von ±12° in Umfangsrichtung der angezeigte Druckwert im Rahmen der stochastischen
Schwankungen denen des Freistrahls entspricht. Bei einer Fehlanströmung von 15° stei-
gen die Messfehler auf 75Pa oder 1% des dynamischen Drucks der Anströmung an. Alle
Vorderkante Winkel 11°
Abbildung B.5.: Austrittsrechen mit Kalibriervorrichtung im Freistrahlkanal. Die Grenz-
schicht auf dem Halter wächst von der Vorderkante bis zum Schaft an.
stationären Druckinformationen werden an der Turbine mit dem Messsystem 98RK-
1/9816 der Fa. Pressure System aufgezeichnet. Dabei kommen Module mit einem Mess-
bereich von 5Psi, entsprechend 348kPa, im Differenzdruck-Messverfahren zum Einsatz,
deren zertifizierte Genauigkeit bei ±0.05% des Messbereichs liegt. Die Absolutdrücke
werden mit CPT6180 Sensoren der Fa. Mensor aufgezeichnet, die bei 1,63bar Druck
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eine Genauigkeit von ±0,01%, oder 16Pa aufweisen. Für den vorliegenden Fall ergibt
sich somit eine Messunsicherheit des Messgeräts von 17Pa zuzüglich der Genauigkeit der
Absolutdruckmessung des Referenzdrucks von 16 Pa sowie der systematischen Messun-
genauigkeit des auf einem Schaft montierten Kiel’schen Sondenkopfes in instationärer,
gradientenbehafteter Strömung. Diese systematische Messunsicherheit ist bei Fertigung
des Rechens nicht bekannt und kann auch nicht durch die (statische) Kalibrierung ermit-
telt werden. Es bleibt an dieser Stelle eine Restunsicherheit. Durch die unvermeidliche
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Abbildung B.6.: Abweichung von gemessenem Druck und Totaldruck im Freistrom des
Kalibrierkanals für drei Kiel’sche Sondenköpfe auf einem Rechen bei
Variation des Anströmwinkels und einer Machzahl von 0,35.
Bilanzierung der Eintrittsrechen in der Wirkungsgradbestimmung entsteht ein weite-
rer systematischer Fehler. Die Messköpfe befinden sich vor den Sondenschäften, deren
Nachläufe die Verluste im Kontrollvolumen erhöhen. Die Sondenschäfte sind daher zur
Minimierung des Fehlers mit einer strömungsgünstigen Hinterkante versehen worden. Da
eine Vermessung des Nachlaufs der Rechen in der Maschine zu aufwendig ist, wurde eine
numerische Untersuchung durchgeführt. Die Totaldruckverluste wurden mittels numeri-
schen Untersuchungen quantifiziert und in eine Abweichung ∆pt,ein zwischen Messwert
und korrigiertem Eintrittsdruck überführt, die vom Betriebspunkt der Turbine abhängt.
Abbildung B.7 zeigt die Strömungsvektoren auf einem Schnitt druch den Rechen. Gut ist
das Rückströmgebiet hinter dem Rechen erkennbar. Durch die strömungsgünstige Form
des Rechenschafts und die geringe Zuströmmachzahl ist ∆pt,ein klein gegenüber den To-
taldruckverlusten in der Beschaufelung. Im Auslegungspunkt beträgt ∆pt,ein 8Pa, was
auf einen Fehler im berechneten Wirkungsgrad von ∆ηt <0,02% führt.
Zur Berechnung der Messunsicherheit des Wirkungsgrades ηt als abhängige Größe wurde
die partielle Ableitung des Wirkungsgrades nach einer Einflussgröße Xi gebildet und um
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Abbildung B.7.: Simulation der Strömung um den Schaft eines Eintrittsrechens zur Be-
stimmung der Totaldruckverluste in der Abströmung, dargestellt durch
Vektoren der Strömungsgeschwindigkeit und Konturen des Totaldrucks
den Betriebspunkt linearisiert. Einflussgrößen Xi sind alle Messgrößen oder Konstanten,
die in die Formel zur Berechnung des Wirkungsgrades eingehen.
dηt
dXi
=
∂ηt
∂Xi
∣∣∣∣∣
AP
(B.1)
Es folgt, dass die Berechnung eines Wirkungsgrades mittels der Temperaturdifferenz zwi-
schen Ein- und Austritt zu einem unzulässig hohen Fehler führt. Die minimale Messun-
sicherheit der Temperaturmessstellen beträgt bei der eingesetzten Messkette mit Ther-
moelementen 0,3K. Da die gesamte Temperaturdifferenz nur 20K beträgt, folgt eine
Messunsicherheit des Wirkungsgrades von 1,7%-Punkten bei Annahme der Gauß’schen
Fehlerfortpflanzung, die durch die Temperaturmessung dominiert ist. Daher wurde die
mechanische Leistung des Rotors gemessen und zur Bestimmung der spezifischen Tur-
binenarbeit herangezogen. Die Formel des mechanischen Wirkungsgrades wurde bereits
in Gleichung 4.12 angegeben. Eine Auswertung der Messunsicherheit ergibt die in Ta-
belle verzeichneten Unsicherheiten. Die Einzelfehler für jede Messgröße können nach der
linearen oder nach der Gauß’schen Fehlerfortpflanzungshypothese in einen Gesamtfehler
umgerechnet werden. In der vorliegenden Untersuchung wurde nach der Gauß’schen Me-
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Tabelle B.2.: Unsicherheit des Messwertes für den Wirkungsgrad der Turbine, berechnet
aus Drehmoment und Massenstrom
Messgröße Xi
Sensitivität
dηt/dXi
rel. Fehler
∆Xi/Xi [%]
abs. Fehler
∆Xi
|∆ηt| [%-Punkte]
Drehmoment [Nm] 1.86 · 10−03 0.10 0.50 0.093
Drehzahl [1/min] 2.39 · 10−04 0.06 2.00 0.048
Druck pt,4 [Pa] 2.47 · 10−05 0.02 30.00 0.074
Druck pt,0 [Pa] −1.89 · 10−05 0.02 33.00 0.062
Tt,0 [K] −2.55 · 10−03 0.09 0.30 0.077
Massenstrom m˙ [kg/s] −9.98 · 10−02 0.15 0.012 0.120
cp [J/(kgK)] −8.32 · 10−04 0.08 0.78 0.065
κ [-] −1.44 · 10+00 0.003 0.000038 0.004
thode entsprechend Gleichung B.2 gearbeitet, da die Annahme unabhängiger Einzelfehler
gerechtfertigt ist.
∆ηt,ges =
√√√√ N∑
i=1
∆ηt,i (B.2)
Es kommt somit zu einer Messunsicherheit von ∆ηt,ges =0,21%, während die messbare
Wiederholgenauigkeit mit ±0,04%-Punkten etwa um den Faktor fünf unter der globa-
len Messunsicherheit liegt. Das bedeutet, auch nach Demontage des Prüfstands und
wechselnden Umgebungsbedingungen liegen die zu messenden Wirkungsgrade für einen
Betriebspunkt in einer Spanne von 0,04% um dem Mittelwert des Wirkungsgrades. Die
Messaufgabe ist daher mit der verwendeten Messtechnik erfüllbar.
Auswertung der instationären Messdaten
Die Messdaten der instationären Messtechnik werden als Spannungssignale, wie in Kapi-
tel 4.3.3 beschrieben, aufgezeichnet. Dabei kommt am Turbinenprüstand eine Messkar-
te des Typs M2i.4721 der Fa. Spectrum zum Einsatz. Die A/D-Wandlerkarte stellt 16
Kanäle zur simultanen Signalaufzeichnung mit bis zu 250kHz bei einer Auflösung von 16
Bit zur Verfügung. Bei einem Eingangsbereich von ±10V bedeutet dies eine minimale
Auflösung der Messspannung von 0,3mV . Mit dieser Karte werden nach dem Start jeder
einzelnen Messung 220 = 1024576 Einzelmesswerte mit einer Samplingrate von 250,0kHz
aufgezeichnet. Dieser Wert ergibt eine Messzeit von rund 4 Sekunden oder 239 Rotorum-
drehungen bei Auslegungsdrehzahl. Das Triggersignal, welches immer bei der gleichen
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Rotorstellung ausgelöst wird, ist dabei auf einen Kanal der Messkarte aufgeschaltet.
Diese Rohdaten können nun auf dem Messrechner der instationären Messkette auf Fest-
platte gesichert werden. In Summe fallen so für jeden aufgezeichneten Messpunkt 64 MB
Rohdaten an. Für ein Feld von 51x57=2907 Messpunkten ergeben sich damit rund 186
GB Rohdaten. Diese Daten werden komprimiert und archiviert und können zu einem
späteren Zeitpunkt zu Kontrollzwecken verwendet werden. Die notwendige Reduktion
der Daten geschieht im nächsten Schritt mit Hilfe eines Auswerteprogramms. In diesem
Programm werden die Daten bei steigender Flanke des Triggersignals in Datenblöcke der
Länge einer Rotorumdrehung zerlegt. In einem nächsten Schritt werden diese Datenblö-
cke auf Konsistenz geprüft, indem die Länge in eine hypothetische Drehzahl umgerechnet
wird und mit der real gemessenen Drehzahl verglichen wird. Fehler bei der Erzeugung
oder Störungen bei Aufzeichung des Triggersignals können so sicher identifiziert und die
fehlerhaften Datenblöcke verworfen werden. Nach der Prüfung werden die die ersten fünf
der 44 aufgezeichneten Rotorschaufeldurchläufe weiter verarbeitet und die Spannungs-
werte werden mit Hilfe der Kalibrierdaten in physikalische Größen umgerechnet.
Alle weiteren Schritte erfolgen nun auf Basis dieser berechneten Größen. Ein „Phase-
Locked Ensembleaverage“ nach Gostelow [65] über 232 Blöcke ermöglicht die Trennung
in stochastische und deterministische Schwankungsanteile. Da diese Ensemble-Mittelung
mit der Rotordrehung erfolgt, können nur mit der Rotorschaufelwechselfrequenz periodi-
sche deterministische Schwankungsanteile aufgelöst werden. Alle übrigen Signalanteile
werden den stochastischen Schwankungsgrößen zugeordnet, d.h. bei Hitzdrahtmessun-
gen fließen diese in die Turbulenz und bei Totaldruckmessungen in die stochastischen
Druckschwankungen ein. Um zu zeigen, dass die aufgezeichneten 232 Rotorumdrehungen
als Datenmenge ausreichend sind, wurde zu Testzuwecken die Anzahl der Umdrehungen
in der Auswertung variiert. Ab etwa 50 ausgewerteten Umdrehungen beträgt die beob-
achtete Änderung der Ausgabegrößen weniger als 50 Pa, was unterhalb der erwarteten
Sensorgenauigkeit liegt. In Abbildung B.8a ist diese Variation beispielhaft für ein Signal
einer Drucksonde mit Kulite-Sensor dargestellt. Für sehr große Anzahlen ausgewerteter
Umdrehungen wird bei stationärem Betriebspunkt ein aymptotisch gegen null gehender
Verlauf der Änderung des Mittelwertes erwartet. Da der Mittelwert auch bei 232 Um-
drehungen noch nicht vollständig asymptotisch verläuft, ist eine weitere Erhöhung der
Anzahl der aufgezeichneten Umdrehungen denkbar. Dies führt folglich zu einer linearen
Erhöhung der Messzeit an der Maschine. Da in der Literatur an vergleichbaren Prüfstän-
den noch deutlich weniger Umdrehungen in der Auswertung berücksichtigt werden, wird
die gewählte Anzahl als ausreichend betrachtet. Bei Schlienger [174] werden beispiels-
weise 90 Rotorumdrehungen für einen Messpunkt aufgezeichnet.
In Abbildung B.8b ist für eine repräsentative Messung mit einer Kulitesonde der Signal-
143
B. Detaillierter Aufbau der Messketten
Anzahl gem. Umdrehungen [-]
D
u
rc
hs
c
hn
itt
lic
he
 
A
bw
e
ic
hu
n
g 
pr
o
M
e
s
s
po
s
iti
o
n
 
pr
o
 
M
e
s
s
w
e
rt
 
[P
a
]
0 50 100 150 2000
50
100
150
200
250
300
350
(a) Variation der Drehzahl
Rotor Perioden [-]
D
ru
c
ka
m
pl
itu
de
 
[P
a
]
0 1 2 3 4 5-3000
-2000
-1000
0
1000
2000
3000
Mittelwert
stoch. Schwank.
(b) Schwankungsgrößen
Abbildung B.8.: Verlauf der mittleren Druckabweichung in Abhängigkeit der gemittel-
ten Umdrehungen bezogen auf die maximale Umdrehungsanzahl sowie
Vergleich der Schwankungsgrößen von fünf Rotorperioden
verlauf von deterministischen und stochastischen Anteilen gezeigt. Die Verläufe sind für
alle fünf gezeigten Rotordurchläufe ähnlich und weisen ein vergleichbares Band der sto-
chastischen Schwankungen auf. Der gezeigte Fall eignet sich demnach, die Korrektheit
der Ensemble-Mittelung zu zeigen.
Hitzdahtauswertung
Aus den mit der Messwerterfassungskarte aufgezeichneten drei Spannungsdaten U1, U2, U3
werden für die Hitzdrahtauswertung die dimensionslosen Kennzahlen
kδ =
U2 − U3
∆U
(B.3)
kγ =
0,5(U2 + U3)− U1
∆U
(B.4)
kMSD =
U1 + U2 + U3
300
(B.5)
mit
∆U =
U1 + U2 + U3
3
(B.6)
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gebildet. Während der Kalibrierung werden die Koeffizienten i, j und k für die Approxi-
mationspolynome (Gleichungen B.7-B.9) bestimmt. Hierdurch kann nach der Messung
wieder auf Strömungswinkel und Massenstromdichte geschlossen werden.
δ =
n∑
i=0
m∑
j=0
l∑
k=0
aδi,j,k · kiδ · kjγ · kkMSD (B.7)
γ =
n∑
i=0
m∑
j=0
l∑
k=0
aγi,j,k · kiδ · kjγ · kkMSD (B.8)
MSD = ρc =
n∑
i=0
m∑
j=0
l∑
k=0
aMSDi,j,k · kiδ · kjγ · kkMSD (B.9)
Durch Voruntersuchungen wurde der maximale Grad der Polynome auf sechs begrenzt.
Die Koeffizienten aδi,j,k ,aγi,j,k und aMSDi,j,k zu jedem dieser i,j,k-Tripel werden nach der
Methode der kleinsten Fehlerquadrate bestimmt. Wichtig ist, dass für die Umrechung
der Massenstromdichte in Geschwindigkeit oder Machzahl die Dichte bzw. Temperatur
und Druck bekannt sein müssen. Diese werden bei der Auswertung durch Messungen
mit pneumatischen Sonden bestimmt und damit als zeitlich konstant angenommen. Dies
stellt eine Fehlerquelle dar, die nicht quantifiziert werden kann, da die pyskalischen
Größen Temperatur und Druck zum Zeitpunkt der Hitzdrahtmessung nicht verfügbar
sind. Es folgt daher die Beschränkung der Auswertung auf den Schwankungsanteil der
Hitzdrahtsondenergebnisse.
Halbleiterdrucksensoren
Da die Ausgangsspannung der verwendeten Halbleiterdrucksensoren sowohl vom aufge-
prägten Druckniveau als auch von der dabei herrschenden statischen Temperatur ab-
hängt, ist eine temperaturabhängige Kalibrierung oder eine Korrektur notwendig. Auf-
grund der höheren erzielbaren Genauigkeit wird hier die temperaturabhängige Auswer-
tung eingesetzt. Der Sensor wird mit einem konstanten Strom von 6,9mA versorgt und
die Messspannung sowie die sich einstellende Versorgungsspannung werden aufgezeich-
net. Zur Ermittelung des Zusammenhangs zwischen der Mess- und der Versorgungs-
spannung einerseits und verschiedenen Drücken und Temperaturen andererseits wird der
Drucksensor bei der Kalibrierung in einem Drucktopf mit bekannten Referenzdrücken
und Temperaturen beaufschlagt und anschließend durch ein mehrdimensionales Appro-
ximationspolynom der funktionale Zusammenhang beschrieben. Die im Kalibrierversuch
aufgezeichneten Messpunkte werden mittels einer zweidimensionalen Polynomapproxi-
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mation ausgewertet. Dabei werden die zu approximierende Versorgungsspannung UV
und die Messspannung UM als polynomische Funktion von Druck und Temperatur dar-
gestellt. Um nach der Messung von den Spannungen auf die Drücke und die Temperatur
schließen zu können, wird eine zweidimensionale Newton-Iteration verwendet.
UV,M =
L∑
i=0
M∑
j=0
αi,jp
i−1T j−1 (B.10)
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C. Ermittlung der turbulenten Zeit und
Längenskalen
Turbulente Zeit- und Längenskalen geben weitergehende Informationen über die Aus-
prägung einer turbulenten Bewegung als die reine Angabe des Turbulenzgrades. Turbu-
lente Strömungen beinhalten Wirbel in verschiedenen Größen- und Längenskalen. Die
Zeitskala beschreibt dabei die Verweildauer der Wirbel an einem koordinatenfesten Ort,
während das Längenmaß Aufschluss über deren Größe gibt.
Um das Längenmaß in einer turbulenten Strömung zu ermitteln, ist es notwendig an
zwei verschiedenen Punkten entlang der mittleren Strömungsrichtung zu messen, was
aufgrund des Nachlaufs der zumeist verwendeten Hitzdrahtsonden nicht möglich ist. In
der Turbomaschine sind die energietragenden Wirbel von gleicher Größenordnung wie
der Sondenkopf. Eine Möglichkeit dieses Problem zu lösen, ist der Einsatz von berüh-
rungsloser Messtechnik wie Laser-Doppler-Anemometrie, siehe Fraser et al. [46]. Diese
kann allerdings die Korrelation der Schwankungsbewegungen in den drei Raumrichtun-
gen nicht abbilden. Eine andere Möglichkeit ist die Annahme der Taylor’schen Hypo-
these, welche besagt, dass die Wirbel innerhalb einer kleinen Zeitspanne als eingefrorene
Objekte betrachtet werden können, wenn die turbulenten Schwankungen klein gegenüber
der mittleren Geschwindigkeit der Hauptströmung sind. Dies bedeutet, dass die Form ei-
nes untersuchten Wirbels konstant bleibt, während der Wirbel die Messposition passiert.
Unter dieser Annahme können die integralen Zeit- und Längenskalen an einer räumlich
konstanten Messposition bestimmt werden. Zur Auswertung der Daten kommen dabei
zwei Verfahren zum Einsatz.
Erstens können die Skalen mit Hilfe der Autokorrelationsfunktion berechnet werden. Der
Wirbel wird als Ereignis betrachtet, das sich in Zeit und Raum fortbewegt und eine zwei-
te Messposition wird simuliert, die sich τ ·cEA von der eigentlichen Messposition entfernt
befindet. τ ist dabei das Zeitintervall, welches die Strömung bei mittlerer Strömungsge-
schwindigkeit cEA benötigt, um von der ersten zur zweiten Messposition zu gelangen.
Es ist ein kontinuierliches Signal nötig, das mit der Hitzdrahtsonde aufgenommen und
digitalisiert wird. Nach Meyer [122] ist eine Signalanalyse mittels Autokorrelation aber
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nicht immer unproblematisch, weil das Zeitfenster ähnlich einer Fouriertransformation
nicht immer ein genaues vielfaches der Signalperiode darstellt und möglicherweise vor-
handene deterministische Frequenzanteile das Ergebnis unerwünscht beeinflussen. Es gilt
aber, dass je mehr Signalperioden in der Autokorrelation erfasst sind, desto geringer sind
die Auswirkungen einer Ungenauigkeit des Zeitfensters. In Abbildung C.1a ist die Au-
tokorrelationsfunktion einer Messung vor dem ersten Stator dargestellt. Die Berechnung
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Abbildung C.1.: Spektralauswertung für einen Messpunkt im Mittelschnitt der Zuströ-
mebene 0
der Autokorrelationswerte erfolgte nach Kiencke [93] als
Rxx(t) =
∞∫
−∞
x(t) · x(t+ τ)dτ (C.1)
mit
x(t) =
c′(t)
c′
(C.2)
analog der Berechnungen von Aysheshim [6] und Jorgensen [86]. Dabei ist c′ die mittlere
Schwankungsgeschwindigkeit durch Mittelung über alle Samples des Datensatzes. Die
sich ergebende Spiegelung um den eigentlichen Nullpunkt der Autokorrelationsfunktion
ist durch die Umrechnung vom Zeit- in den Frequenzbereich bedingt, wird aber für eine
weitere Auswertung im reellen Zeitbereich nicht benötigt und ist daher in Abbildung
C.1a nicht dargestellt. Die Berechnung des Längenmaßes erfolgt über l = T · cEA. Die
Auswertung der Autokorrelation in Abbildung C.1a ergibt damit Zahlenwerte für das
integrale Zeitmaß T = 2,0014 · 10−4s und das integrale Längenmaß l = 0,011m. Die er-
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mittelten Werte für das integrale Längenmaß liegen somit in guter Übereinstimmung mit
Werten von Moore und Gregory-Smith [130] hinter einem Turbulenzsieb eines Turboma-
schinenprüfstands. Die zweite Möglichkeit zur Indentifikation der turbulenten Skalen ist
die Untersuchung des Fourier-Spektrums des Signals. Da die Autokorrelationsfunktion
entsprechend dem Wiener-Khinchine-Theorem das normierte Leistungsdichtespektrum
des Signals im Frequenzbereich darstellt, sind beide Ansätze gleichwertig. Wie bereits in
Abbildung 4.1 bei der Diskussion der numerischen Turbulenzmodellierung gezeigt wur-
de, ist auch in den Messdaten klar der Trägheitsbereich mit seinem linearen Abfall der
Turbulenzenergie bei doppelt logarithmischer Auftragung zu erkennen. Eine Auswer-
tung der Frequenz erfolgt manuell durch Bestimmung der signifikanten Bereichsgrenzen
im Spektrum oder durch Anpassen einer Ansatzfunktion für das Spektrum nach der
Methode der kleinsten Quadrate. In der vorliegeden Untersuchung wurde die manuelle
Auswertung angewendet und liefert nach Abbildung 4.1 ein turbulentes Zeitmaß von
T = 2,778 · 10−4s bzw. l = 0,0079m. Die beiden lokalen Spitzen der Energie bei 5,1kHz
und 7,6kHz entsprechen der zweiten und dritten Harmonischen der Rotorschaufelfre-
quenz und sind damit dem Schallspektrum zuzuordnen. Bei 21,6kHz oder l = 1mm ist
der Abfall des Spektrums im viskosen Bereich erkennbar. An dieser Stelle beginnt die
Dissipation der energietragenden Wirbel.
Einfluss des Turbulenten Längenmaßes
Bei der Definition der Randbedingungen für eine numerische Strömungssimulation ist die
Vielzahl der in der Literatur verwendeten Definitionen problematisch, die oftmals nicht
klar von einander abgegrenzt werden [147]. Für die Randbedingungen der Simulatio-
nen mittels eines 2-Gleichungs-Turbulenzmodells müssen neben den thermodynamischen
Größen auch für beide zu lösenden Turbulenzgleichungen Randwerte vorliegen. Diese be-
stimmen in diesem Fall die Produktion sowie Dissipation ǫ von turbulenter kinetischer
Energie K. Die Dissipationsrate ǫ des k − ω-Modells ist mit dem integralen turbulen-
ten Längenmaß verknüpft und wird demnach signifikant durch die Randbedingungen
beeinflusst, vgl. Kok [97]. Hierbei ist
ω =
ǫ
β∗ ·K (C.3)
mit der Konstante β∗ = 0,09 sowie dem Zusammenhang zwischen turbulenter Länge und
Frequenz
l =
√
K
ω
. (C.4)
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C. Ermittlung der turbulenten Zeit und Längenskalen
Menter [121] sowie Kandula und Wilcox [89] geben als Abschätzung für das Längenmaß
eine Abhängigkeit vom Turbulenzgrad und einer charakteristischen axialen Länge an
l =
1
c1
·
√
3
2
· 1
100
Tu · L∗, (C.5)
wobei c1 = 0,548 eine Konstante aus Wilcox k − ω-Modell darstellt. Das DLR gibt in
den TRACE User Guidelines [31] als Faustregel für die Abschätzung des turbulenten
Längenmaßes für das k − ω-Modell eine Verknüpfung mit der Reynoldszahl und einer
charakteristischen geometrischen Länge an.
l
L∗
=
1√
Re
(C.6)
Die Reynoldszahl basiert dabei auch auf der charakteristischen Länge L∗ des Strömungs-
problems. Damit ergeben sich im Einlauf der betrachteten Turbine integrale Längenmaße
in der Größenordnung von 10−5m. Dies steht in einem Widerspruch sowohl zu den Beob-
achtungen anhand gemessener Hitzdrahtspektren als auch zu den gängigen Abschätzun-
gen aus der Turbulenztheorie, Pope [147], oder George [55], nach denen sich das integrale
Längenmaß für diese Strömung um etwa ein bis zwei Größenordnungen größer ergibt.
Eine Abschätzung für l von 5% der Kanalhöhe der Zuströmung, oder rund 2,5mm, fin-
det sich beispielsweise bei [114]. Bei Schatz et al. [172] ist eine gute Übersicht zu dieser
Problematik zu finden. Um einen pragmatischen Weg zur Übereinstimmung von experi-
mentellen Daten mit der numerischen Vorhersage zu ermöglichen, wurden verschiedene
Werte für das turbulente Längenmaß untersucht. Der Schwerpunkt lag dabei auf den
Auswirkungen der Randbedingung auf den axialen Verlauf der Turbulenz. In Abbildung
C.2 ist in einem Schnitt durch die Strömung die Turbulenzintensität dargestellt. Es ist
erkennbar, dass für einen Wert von l = 0,0567mm gemäß Wilcox Formel C.6 ein Abfall
der Turbulenz schon vor dem Beginn der Beschleunigung im Kanal des Leitrades einsetzt.
Dies ist aufgrund der relativ langen Einlaufstrecke insbesondere an der Aussenwand so
nicht zu erwarten. Die turbulenzgenerierenden Siebe liegen rund 2m stromauf, während
die Beschleunigungsstrecke über die Nabenhaube an der Messebene 0 fünf Kanalhöhen
stromauf liegt. Wesentlich verbessert zeigt sich der Verlauf in Abbildung C.2b, bei dem
ein turbulentes Längenmaß von 0,001m angesetzt wurde. In der vorliegenden Untersu-
chung wurde aufgrund dieser Ergebnisse das turbulente Längenmaß mit der plausiblen
Abklingrate nach den Einlauf verwendet.
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C.1. Einfluss des Turbulenzgrades in der Simulation
Zuströmung
1. Leitrad
ME0
(a) l = 0,0567mm
X
Y
Z
Tu [-]
0.1240
0.0846
0.0578
0.0395
0.0269
0.0184
0.0126
0.0086
0.0059
0.0040
Zuströmung
1. Leitrad
ME0
(b) l = 1mm
Abbildung C.2.: Verlauf des Turbulenzgrades in Abhängigkeit des Längenmaßes LT im
Bereich der Zuströmung vom Eintritt zum ersten Leitrad auf einem
axial-radial Schnitt.
C.1. Einfluss des Turbulenzgrades in der Simulation
Ein weiterer wichtiger Einflussfaktor ist die Freistromturbulenz. Wie bereits im Anhang
C gezeigt wurde, ist die Eintrittsrandbedingung von größter Bedeutung. Je weiter aller-
dings die Bauteile mit zu modellierendem Grenzschichtumschlag vom Eintritt entfernt
liegen, desto geringer wird dieser Einfluss. Anhand von stationären Simulationen wur-
de die Sensitivität der Lösung auf den Turbulenzgrad am Eintritt untersucht. Dabei
wurden sowohl kleinere als auch größere Werte als die gemessenen angesetzt. Für eine
Variation von Tu = 0,5−4,0% ergab sich dabei ein asymptotisch anfallender Verlauf des
Turbinenwirkungsgrades bei Verkleinerung der laminaren Grenzschichtanteile auf allen
Schaufelreihen, was in Abbildung C.3 grafisch dargestellt ist.
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C. Ermittlung der turbulenten Zeit und Längenskalen
Tu/Turef [-]
η 
[-]
0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 4.5
0,1%
Abbildung C.3.: Wirkungsgradänderung bei Variation des Eintrittsturbulenzgrads am
Eintritt in das Rechengebiet unter Beibehaltung aller übrigen Größen
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D. Parameter der instationären
Rechnungen
Die Simulation der instationären Strömung durch die Turbomaschine ist mit einer Reihe
von numerischen Parametern und Lösereinstellungen verknüpft. Um dem Leser die Mög-
lichkeit zu geben, die erzielten Ergebnisse nachzuvollziehen, werden diese Parameter
erläutert. Das Dual-Time-Stepping-Verfahren mit Pseudo-Zeit-Iteration wurde bereits
in Kapitel 4.2.1 vorgestellt. Um eine Konvergenz zu erzielen kann entweder die Anzahl
der physikalischen Zeitschritte erhöht und im Gegenzug die Anzahl der inneren Itera-
tionen verkleinert werden oder grobe physikalische Zeitschritte mit entsprechend vielen
inneren Iterationen zur Lösung des Gleichungssystems ausgeglichen werden. Wenn die
Rechenzeit minimiert werden soll, ist ein Optimierungsproblem für die Auswahl der Zeit-
schrittgröße zu lösen. Physikalische Zeitschritte kosten einmalig Rechenzeit durch den
notwendigen Suchalgorithmus, der am Stufenübergang die Zuordnung und Überlappung
der Netzzellen ermittelt, während innere Iterationen linear in die Rechenzeit eingehen.
Nebenbedingung ist die Untergrenze für die Anzahl der physikalische Zeitschritte. In der
vorliegenden Arbeit hat es sich als vorteilhaft erwiesen, 288 physikalische Zeitschritte
mit 25 inneren Interationen zu kombinieren. Eine weitere Möglichkeit zur Beschleuni-
gung besteht in der Reduktion der inneren Iterationen durch Erhöhung der CFL-Zahl
beim Lösen des Gleichungssystems. Diese Möglichkeit ist allerdings mit der Netzqualität
verknüpft. Je ungünstiger die Netzqualität ist, desto kleinere CFL-Zahlen werden erfor-
derlich. Im vorliegenden Fall wurde mit CFL-Zahlen von 50 gerechnet.
Der Entropielimiter nach Harten und Hyman[71] stellt einen weiteren Parameter zur
Variation durch den Nutzer dar. Die Konstante verhindert eine Instabilität des Lösungs-
verfahrens, wenn ein Eigenwert während der Lösung zu null wird. Dies ist bei Mach-
zahlen von null und eins der Fall, wobei bei Subsonischen Konfigurationen nur der Fall
Ma = 0 relevant ist. Instabilität führt für das verwendete Verfahren nach Roe zu un-
physikalsichen Verdünnungsstößen, die vermieden werden müssen. Der Entropielimiter
begrenzt die numerische Dissipation nach unten und garantiert damit ein definiertes Maß
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an Restdissipation. Dies bedingt allerdings an den betreffenden Stellen erhöhte numeri-
sche Dissipation, was als Nebeneffekt den Gradienten des Grenzschichtprofils erhöht und
somit zu größeren Wandschubspannungen führt. Es wird für Turbinenkonfigurationen
empfohlen [31], den Wert der Konstante auf Werte zwischen 1.0 · 10−3 und 1.0 · 10−4 zu
setzen, was in der vorliegenden Untersuchung eingehalten wurde.
Es wird in der Turbulenzmodellierung eine Abhängigkeit der turbulenten Produktion
P vom Reynolds-Spannungstensor bestehend aus den Komponenten τ turbij angenommen.
In 2-Gleichungsturbulenzmodellen, die auf der Boussinesq-Hypothese basieren, ist die
Reynolds-Spannung mit dem Formänderungsgeschwindigkeitstensor verküpft. Dies be-
deutet, wenn eine Strömung vor einem Staupunkt massiv verzögert wird, folgen hohe
Werte für die Normalspannungen, die in einer hohen turbulenten Produktion münden.
Dieses Verhalten wird in der Realität nicht beobachtet und infolgedessen mit einer Mo-
difikation des Modells für die turbulente Produktion nach Kato und Launder [90] um-
gangen.
Weiter ist bei Strömung mit konvexer Stromlinienkrümmung eine Dämpfung der turbu-
lenten Produktion zu beobachten. Der Zusammenhang kehrt sich um, wenn die Strom-
linienkrümmung konkav ist. Auch dieser Zusammenhang wird bei Wirbelviskositätsmo-
dellen nicht automatisch berücksichtigt. Bardina et al. [7] haben für dieses Problem eine
Modifikation des Disspationsterms der turbulenten kinetischen Energie vorgeschlagen,
die den lokalen Wirbelstärkentensor mit in die Berechnung der turbulenten Disspation
einbezieht und damit den Effekt nachbildet. Es steht allerdings die Validierung des alge-
braischen Transitionsmodells in Kombination mit der Stromlinienkrümmungskorrektur
noch aus, weshalb im Rahmen dieser Untersuchung auf die Kombination der beiden Mo-
delle verzichtet wurde.
Die Kompressibiltätskorrektur [218] ist in der vorliegenden Untersuchung aufgrund der
geringen Machzahlen nicht relevant und wird daher nicht weiter beschrieben.
Zusammenfassend ist festzustellen, dass es eine Reihe von Möglichkeiten gibt, die Lö-
sung der Navier-Stokes-Gleichungen in komplexen Turbomaschinengeometrien zu beein-
flussen. Der erfahrene Benutzer kann diese nutzen, um die Übereinstimmung der Simu-
lationen mit experimentellen Daten zu verbessern. Es sind im Rahmen der vorliegenden
Untersuchung in Vorstudien viele Einstellungen getestet worden, die zwar die Details der
Strömung beeinflusst haben, allerdings im Bezug auf die globale Aussage - Wirkungsgrad
in Abhängigkeit vom Axialspalt - nie abweichende Trends produziert haben.
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E. Zusammenhang von Wirkungsgrad
und Entropieproduktion
Unter der Vernachlässigung der Wärmeleitung im Fluid und unter der Annahme adia-
bater Begrenzungswände kann die Zunahme der Entropie mit dem isentropen totalen
Wirkungsgrad korrelliert werden. Der funktionale Zusammenhang kann über die Isen-
tropenbeziehungen und die Definitionsgleichung des totalen Wirkungsgrades hergeleitet
werden.
ηt,s =
ht4 − ht0
ht4,s − ht0 (E.1)
Es ergibt sich durch Umformung die Bestimmungsgleichung für die Austrittstemperatur
Tt4 in Abhängigkeit der gegebenen Größen Tt0, pt0, pt4 sowie des isentropen Wirkungs-
grades im Arbeitspunkt:
Tt4 = Tt0

1 + ηt,s

(pt4
pt0
)κ−1
κ
− 1



 (E.2)
Die Entropiedifferenz zu einem hypothetischen Referenzpunkt im Zustand 4 ist definiert
nach
s4 =
cp
R
ln(Tt4)− ln(pt4) (E.3)
Aus den Gleichungen (E.2) und (E.3) kann der isentrope Wirkungsgrad auch definiert
werden nach
ηt,s =
1
Tt0
e
(
R
cp
s4+
R
cp
ln(pt4)
)
− 1
(
pt4
pt0
)κ−1
κ
− 1
(E.4)
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Durch Ableitung nach der Entropie erhält man
∂ηt,s
∂s
=
R
cpTt0
e
(
R
cp
s4+
R
cp
ln(pt4)
)
(
pt4
pt0
)κ−1
κ
− 1
(E.5)
Elimieren von s4 führt auf
∂ηt,s
∂s
=
1 +
R
cp
ηt,s

(pt4
pt0
)κ−1
κ
− 1


(
pt4
pt0
)κ−1
κ
− 1
(E.6)
Bei Linearisierung der Gleichung (E.6) um den Wirkungsgrad ηt,s bei gegebenen Ein- uns
Austrittsbedingungen ergeben sich die in Tabelle E.1 verzeichneten Werte. Das bedeutet,
ηt,s [%] pt4 [Pa] pt0 [Pa]
∂ηt,s
∂s
[%]
88 163000 126000 -377,9127402
87 163000 126000 -378,1986038
86 163000 126000 -378,4844675
Tabelle E.1.: dηt,s
ds
ein gegebener Entropiezuwachs kann, wenn er klein gegenüber den gesamten Verlusten
ist, mit einem konstanten Faktor in eine Abnahme des Wirkungsgrades umgerechnet
werden. Der Linearisierungfehler liegt dabei im betrachteten Bereich bei rund 0,15%
der Änderung. Dieser Zusammenhang kann in Verbindung mit numerisch ermittelten
Entropieverteilungen zur Bewertung der berechneten Differenzen dienen.
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